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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 ABSTRAKT 
Práce řeší na relativně jednoduchém modelu spalovacího motoru výpočet vibrací jeho 
povrchů jako východisko pro stanovení hluku motoru. Na základě výpočtového modelu 
realizovaného v programu MBS ADAMS, který obsahuje všechny podstatné vstupní 
parametry, jsou zjištěny normálové rychlosti celého povrchu bloku jednoválcového 
čtyřtaktního motoru. Ty jsou pak dále zpracovány do integrální charakteristiky, která 
určuje míru možné emise pro celé akustické spektrum. Byly řešeny dvě varianty bloku 
motoru a závěrem bylo provedeno celkové zhodnocení postupu řešení.  
KLÍČOVÁ SLOVA 
kmitání, vibrace, hluk, spalovací motor, multi body system, mobilita 
ABSTRACT 
The thesis solves vibration of simple combustion engine model as a basic step for 
evaluating the noise of engine. On the basis of computational model realized in software 
MBS ADAMS, which contains all significant input parameters, there are found normal 
velocities of the one cylinder four stroke engine block surfaces. The outputs are then 
processed into the integral characteristics that define the level of possible emissions for 
whole acoustic spectre. Two variants of the engine block were solved and in the end the 
summary of solution approach was made.  
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Úkolem práce je zrealizovat a ověřit postup vedoucí ke stanovení vibrací povrchu 
motoru. Druhotným navazujícím cílem pak je posouzení možné emise hluku. K řešení je 
použito virtuální simulace dynamiky pohonné jednotky v programu MBS ADAMS. 
Užitečnost zabývat se takovou problematikou plyne z obecné potřeby redukovat 
negativní narůstající dopady hluku, který se dnes již jednoznačně pokládá za další formu 
znečistění resp. devastace našeho životního prostředí. Podstatná část akustického 
smogu souvisí s neustálým zvyšováním dopravní zátěže a s provozem silničních vozidel. 
Zda je takový vývoj nezbytný je jinou otázkou, po technické stránce je pouze možné a 
tedy nutné zaměřit se na redukci akustických emisí, primárně z hlavních zdrojů. Zde je 
řešena akustické emise vibrací povrchů pohonných jednotek. Jeho stanovení resp. 
predikce je dnes opřena především o výpočtové modelování. Primární efektivní způsob 
vyčíslení vibrací pohonné jednotky lze provést na virtuálním prototypu. Díky 
optimalizaci ještě ve vývojové fázi je možné dosahovat žádaných vlastností již u prvních 
reálných prototypů, což šetří vývojové i výrobní náklady. 
Výpočtové modelování vibrací a hluku je náročnou úlohou. Dobré shody výsledků 
počítaných a měřených dosahují až velmi složité modely. Vibrace jsou samozřejmě 
především funkcí otáček pohonné jednotky a zatížení. Svou roli hraje relativně obsáhlá 
množina vstupních dat budících sil spolu s přesnými tvarovými prvky jednotlivých 
součástí a jejich pružného chování. Řešení takového komplexního problému vysoce 
překračuje možnosti diplomové práce, proto hlavním aspektem práce by měla být 
zvolená metodika, použitá na co možná nejvíce zjednodušené úloze. 
Řešen je jednoválcový klasický spalovací motor. Z charakteru jednoduchého 
silového rozboru vychází jeho klikový mechanismus přirozeně „nevyvážený“, který ale 
nepřináší další momenty sil jako u víceválcových agregátů. Je nasnadě předjímat, že 
popsat takový motor bude z hlediska budících sil a vyvozených vibrací jednodušší. 
V práci je v první části uveden souhrnný přehled základních pojmů z oblasti zvuku 
a hluku, veličin využívaných v akustice a specifikovány praktické možné zdroje hluku 
vznikajícího v pohonné jednotce. V druhé části je stručný úvod k problematice vibrací, 
jsou vyloženy možné přístupy k řešení dynamiky pohonných jednotek pomocí 
virtuálních modelů, jejich matematického řešení metodou konečných prvků a popsány 
některé základní problémy, které při tom musí být ošetřeny. Těžištěm práce je 
v kontextu zadání třetí kapitola, kde je popsána vlastní tvorba výpočtového modelu, a 
čtvrtá, předkládající řešení vynuceného kmitání spolu s výpočtem akustické emise. 
V současnosti je mnohem složitější přijít s novým originálním řešením jakéhokoliv 
problému, než tomu bylo kdykoliv dříve. Důvodem je bezesporu pokročilá výpočetní 
technika a snadnější přístup k informacím. Tato práce se snaží o zkoncentrovaný 
základní pohled na problematiku řešení vibrací a hluku na příkladném řešení pohonné 
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1.1 ZÁKLADNÍ POJMY  
1.1.1 ZVUK A HLUK 
Zvuk je obecný pojem akustiky pro druh mechanického vlnění, jehož šíření látkami 
je podmíněno silovým působením mezi částicemi. Zvuk se může šířit všemi 
skupenstvími látkového prostředí, nikoliv vakuem. Zvukem rozumíme kromě vnější 
příčiny i sluchový vjem. Z hlediska lidského ucha jde o frekvence vlnění 16 – 20000 Hz, 
mimo tyto hranice člověk zvuk sluchem nevnímá. Mezi zvuk patří i vlnění o frekvencích 
nižších než 16 Hz – infrazvuk a vyšších než 20 kHz – ultrazvuk. [1] 
Hlukem se obecně rozumí zvuk nepříjemný, rušivý či škodlivý pro lidský 
organismus. Tento přístup je do jisté míry individuální protože ne každý člověk vnímá 
daný zvuk jako hluk. Druhým možným popisem hluku je jakýkoliv sluchový vjem, na 
který se člověk nesoustředí. V platné právní úpravě je zákonem 258/2000 Sb. o ochraně 
veřejného zdraví udáván definicí za hluk každý zvuk, který může být škodlivý pro zdraví 
a jehož hygienický limit stanoví prováděcí právní předpis. V tomto smyslu jsou dosud v 
České republice nastaveny hygienické limity platné pro zvukové emise. Pro venkovní 
prostory a pracoviště v nařízení vlády č. 148/2006 Sb. resp. nověji n.v. č. 272/2011 Sb. 
prezentované coby transpozice evropského práva (Směrnice EU č. 2002/44/ES). 
V současnosti prochází zákonná právní úprava zásadní novelizací, jejíž podstatnou 
navrhovanou změnou je odstoupení od emisních limitů pro prostředí [2]. Již získaný 
souhlas institucí v probíhajícím připomínkovém řízení není přijímán kladně „hlukem 
postiženou částí“ společnosti, výhrady jsou i z odborné veřejnosti, např. v České 
akustické společnosti. 
1.1.2 VZNIK A ŠÍŘENÍ ZVUKU 
Podstatou zvuku je kmitavý pohyb jednotlivých částic v pružném prostředí. Jako 
zdroj zvukových vln lze označit vymezenou část tohoto prostředí nebo předměty, kde 
vzniká akustická energie a odkud se šíří do okolí [3]. Podle orientace směru kmitů částic 
vzhledem ke směru šíření zvuku může být akustické vlnění: 
 podélné vlnění – kmity částic jsou rovnoběžné se směrem šíření vlny 
(plyny, kapaliny, pevné látky) 
 příčné vlnění – kmity částic jsou kolmé na směr šíření vlny, (je možné jen v 
pevných látkách) 
Z hlediska akustiky má smysl zabývat se pouze nejběžnějším podélným vlněním, 
jež lze charakterizovat jako střídavé zhušťování a zřeďování v prostředí tekutin, v němž 
tento děj postupuje rychlostí závislou na okamžitých podmínkách (tlak, teplota, vlhkost) 
[1]. Plocha, na níž mají kmity všech částic prostředí stejnou výchylku i rychlost (stejnou 
fázi) se nazývá vlnoplocha. Při šíření zvuku z bodových zdrojů jsou vlnoplochy kulové, a 
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1.1.3 DĚLENÍ HLUKU 
Z hlediska dopravních prostředků resp. speciálně jejich pohonných jednotek rozlišujeme 
dvě příčiny vzniku hluku. K emisi dochází zpravidla z obou důvodů, ale liší se 
frekvenčním složením, intenzitou a směrovým působením. [5] 
Mechanický hluk je způsoben mechanickými kmity povrchů strojů a jejich částí. 
Kmitající povrch budí rozruch okolního prostředí (plynného příp. kapalného), kterému 
předá mechanickou energii. Výsledná akustická energie se prostřednictvím akustických 
vln šíří dále do prostředí a závisí na rozměrech, tvaru povrchu a charakteru kmitání 
(frekvence, amplituda). [5] 
Aerodynamický hluk. Jeho příčinou je nestacionární proudění tekutin. Vzniká 
v místech neustálého proudění nebo při prudkých změnách tlaku, kdy dochází k vzniku 
vlnění příslušného média (výtok z trysky, ventilátory, kompresory). [5] 
 
1.2 ZÁKLADNÍ VELIČINY POPISUJÍCÍ ZVUK 
1.2.1 AKUSTICKÝ TLAK 
Při průchodu (monofrekvenční) zvukové vlny dochází v tekutinách v důsledku 
kmitů částic prostředí k zřeďování a zhušťování částic v čase, což odpovídá změnám 
tlaku, které lze popsat harmonickou funkcí. Celkový tlak tedy osciluje kolem původní 
statické hodnoty (např. u vzduchu je to barometrický tlak). Akustický tlak pa je poté 
definován jako střídavá složka statického tlaku (odchylka okamžitého celkového tlaku a 
jeho statické hodnoty). Odvození standardního popisu vlny lze najít např. v [6]. 
            (  
 
 
) (1)  
        – amplituda akustického tlaku, platí úměrnost mezi akustickým tlakem a 
rychlostí kmitů částic, obě veličiny mají stejnou fázi 
c – rychlost zvuku (přesně fázová rychlost zvuku pro dané prostředí a frekvenci ω),  
ρ – hustota prostředí 
Efektivní hodnota akustického tlaku je poté: 
     
  
√ 
 (2)  
V technické praxi se používá právě měření akustického tlaku, který lze snadno 
převést na intenzitu zvuku. Právě změny tlaku rozkmitávají ušní bubínek a tento vzruch 
se pak šíří dál sluchovým orgánem, kde se převádí na elektrické impulzy jdoucí do 
mozku.  
1.2.2 AKUSTICKÝ VÝKON 
Míru přenosu akustické energie vlněním vyjadřuje akustický výkon. V přístupu 
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efektivní složkou akustického tlaku působícího na ploše S a za rychlost vzít střední 
kvadratickou rychlost částic. Dostaneme veličinu nazvanou střední akustický výkon. [6] 
              (3)  
1.2.3 AKUSTICKÁ INTENZITA 
Fyzikální mírou intenzity vlnění a jím přenášeného zvuku je plošná hustota 
středního akustického výkonu, zvaná akustická intenzita. 
   
   
  
         
   
 
   
 (4)  
Z rovnice vyplývá jednoduchý převodní vztah, kdy intenzita závisí na kvadrátu 
akustického tlaku. 
1.2.4 HLADINY AKUSTICKÝCH VELIČIN 
Lidský sluch hodnotí hlukové jevy poměrně složitě a závisí primárně na dvou 
parametrech. V prvé řadě je vjem hlasitosti zvuku dán jeho intenzitou (akustickým 
tlakem). Např. zvýšení intenzity na dvojnásobek je vnímáno jako zvýšení hlasitosti o 
určitou hodnotu (nelineární závislost). Dále obrovský rozsah vnímání, pro intenzitu v 
řádech až 1012, nelze jednoduše obsáhnout „pohodlnými“ čísly. Pro uvedenou závislost 
se přímo nabízí použití semilogaritmických souřadnic. Hodnoty akustických veličin 
standardně převádíme na jejich hladiny. 
Dohodou bylo stanoveno, že při desetinásobném zvýšení intenzity má hladina 
intenzity vzrůst o jednu jednotku nazvanou 1 bel. Jedná se o základní definici hladiny 
veličiny, kterou můžeme uplatnit libovolně, podobně jako například procento. 
      
 
  
 (5)  
Pro praktické měření je bel jednotkou poměrně velkou, užívá se jednotky desetkrát 
menší jednotky decibel dB. Prahové hodnoty ve jmenovateli byly (z hlediska akustiky) 
v minulosti určeny jako střední hodnota pro počátek slyšitelnosti pro „průměrného“ 
člověka. 
Hladina akustické intenzity je definována: 
          
 
  
 (6)  
kde: 
I [W·m-2] – skutečná akustická intenzita 
I0 = 10-12 W·m-2 – prahová akustická intenzita (uzantní vztažná hodnota). 
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Hladina akustického tlaku: 
          
  
    
       
 
  
 (7)  
kde: 
p [Pa] – skutečný akustický tlak 
P0 = 2·10-5 Pa – prahová hodnota akustického tlaku. 
Při zvýšení akustického tlaku o jeden řád vzroste jeho hladina o 20 decibel. 
Ze závislosti akustické intenzity na tlaku lze označit obě rovnice (6, 7) za 
ekvivalentní. Nezáleží, jestli je míra hlučnosti popsaná akustickým tlakem nebo 
intenzitou, výsledky jsou obdobné.  
Předchozí popis pomocí hladin akustického tlaku platí pro míru intenzity 
zvukového vjemu pouze pro tón o frekvenci 1000 Hz. Tomuto kmitočtu přísluší největší 
rozsah slyšitelnosti, proto byl vybrán k posuzování sluchového vjemu jako referenční. 
Pokud porovnáváme akustické signály stejných akustických intenzit o různých 
frekvencích, jeví se jako různě hlasité. Popisují to křivky stejné hladiny hlasitosti jako 
míry síly zvukového vjemu, jejíž jednotkou je fón Ph. K převodu změřené hladiny 
akustického tlaku resp. intenzity na hladinu hlasitosti se používají tzv. váhové filtry (A, B, 
C nebo D) a výsledek pak bývá vyjadřován v jednotkách podle užitého filtru, např. dB(A). 
 
Obr. 1 Průběh korekce nejvíce užívaného váhového filtru typu A [7] 
Přímo pro 1000 Hz je korekce nulová. V oblasti největší citlivost lidského sluchu 
(rozmezí 1 – 4 kHz) je hladina navyšována o malou hodnotu max. 1.5 dB. Při jiných 
frekvencích dochází k odečtu od hladiny akustického tlaku podle typu filtru a to až o 
70 dB, viz obrázek. Výsledné pole zobrazující rozsah slyšitelnosti spolu s typickými 
hladinami hlasitosti (jednotky Ph) je uvedeno na následujícím grafu obr. 2. Je třeba 
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Obr. 2 průběhy vnímání zvuku člověkem v závislosti na frekvenci spolu s typickými hladinami 
hluku [8] 
 
1.3 JEDNOTLIVÉ ZDROJE HLUKU POHONNÉ JEDNOTKY 
Nejvýznamnějším zdrojem hluku je u soudobé pohonné jednotky spalovací motor 
(SM) a převodovka. Paradoxně je opačně nehlučnost elektropohonů možné významné 
bezpečnostní riziko pro zkušenosti současné populace s automobilovou dopravou. 
Zdroje hluku spalovacího motoru lze charakterizovat podle rozdělení v kapitole 
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věnována hlavně hluku, který je emitován mechanickými vibracemi bloku motoru. 
Specifické zastoupení budících účinků vibrací podle původu ukazuje obr. 3 [9]. Jedná se 
o diagram měřený při plném zatížení na zážehovém motoru Škoda typové řady 8XX pro 
osobní automobil. Největší podíl na celkových vibracích přítomný v každém otáčkovém 
režimu motoru pochází od spalování. Pro další představu o charakteru vibrací a hluku 
generovaného jednotlivými zdroji je vhodné odkázat na práci [9]. 
 
Obr. 3 Porovnání vibrací dílčích zdrojů zážehového motoru [9] 
1.3.1 HLUK VZNIKLÝ SPALOVÁNÍM 
Termodynamický cyklus pístového spalovacího motoru emituje hluk při prudké 
změně tlaku, ke které dochází při zážehu či vznětu směsi paliva se vzduchem. Tlak se 
zvyšuje úměrně s mírou prohoření. Čelo plamene se při chodu motoru šíří rychlostí 
přibližně 30 – 50 m·s-1. Větší rychlost spalování vyvolává hlučnější chod.  
Extrémním případem je detonační hoření, které se mimo jiné vyznačuje typickým 
zesíleným zvukovým projevem a rychlostí šíření plamene až 3000 m·s-1. Primárním 
nebezpečím zde zůstává rostoucí teplota ve válci a následné zapékání pístních kroužků a 
zadření válce. Z hlediska dlouhodobého chodu motoru je tento jev proto nepřípustný. 
Tlaková vlna, vyvolaná detonačním spalováním, se šíří spalovacím prostorem a při 
dopadu na stěny spalovacího prostoru a dno pístu vyvolává rázy v pístní skupině a v 
klikovém mechanizmu. Charakteristický hluk je zde „užitečným“ varováním před 






1 ZDROJE HLUKU POHONNÝCH JEDNOTEK 
1.3.2 MECHANICKÝ HLUK SM 
Jakýkoliv kontakt kovových ploch za chodu motoru způsobuje vibrace, které se 
dále šíří. Nejnáchylnější na vyzařování hluku je následně tuhá struktura – blok motoru a 
hlava válce. Příklady jednotlivých zdrojů hluku motoru za chodu [3]: 
· dosednutí ventilů do sedel při jejich zavírání, 
· vymezování vůle ventilového rozvodu při otevírání ventilů (jak sacího, tak výfukového 
ventilu), 
· pohyb pístních kroužků v drážce pístu, 
· klopení pístu v úvratích vratného pohybu, 
· vymezování vůle v uložení pístního čepu, 
· vymezování vůle v uložení hlavního ojničního ložiska, 
· tření vačky po kontaktní ploše ventilového zdvihátka, 
· hluk kluzných ložisek (hlavní ložiska klikového hřídele), 
· olejové čerpadlo, 
· u vznětových motorů palivové čerpadlo, 
· vstřikovače paliva. 
Obecně lze říci, že se zvyšující se provozní teplotou motoru celkový akustický 
výkon hluku vyzářený motorem klesá. Důvodem je tepelná roztažnost jednotlivých 
součástí spalovacího motoru, kdy jejich ohřevem dochází ke zmenšování vůlí, a tím i ke 
zmenšení energie jejich rázů. Velkou měrou se na celkovém vyzářeném akustickém 
výkonu podílí opotřebení jednotlivých mechanických součástí motoru. Opotřebení 
otěrem vede ke zvětšování vůlí, a tím ke zvyšování energií vibrací a celkové hlučnosti 
spalovacího motoru. [3] 
1.3.3 HLUK OD PROUDĚNÍ TEKUTIN VE SM 
Stěžejním zdrojem hluku je proudění vzduchu resp. spalin sacím a výfukovým 
ústrojím, zatímco proudění provozních kapalin je z hlediska hlučnosti nepodstatné. 
Samotná chladicí kapalina a jí vyplněné prostory představují jiné prostředí z hlediska 
prostupu zvuku a vibrací, do jisté míry hluk utlumuje. To je samotné také důvod vyšší 
hlučnosti vzduchem chlazených motorů, i když u nich je největším problémem hluk od 
kmitání chladicích žeber (mechanického původu).  
Jako nejvýznamnější se jeví hluk odcházejících výfukových plynů z válce motoru 
ihned po otevření výfukového ventilu. Při otevření výfukového ventilu před dokončením 
expanzního zdvihu dochází k prudkému poklesu tlaku ve válci. Záměrem je využít 
tlakovou energii pro lepší odvod spalin z válce i za cenu vzniku hluku, který se následně 
snižuje tlumiči umístěnými ve výfukovém potrubí. Hluk, který tvoří vzduch nasávaný do 
válců, je účinně tlumen vhodnou volbou objemů, průřezů a celkovou stavbou sacího 
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1.3.4 HLUK OZUBENÝCH PŘEVODOVEK 
Vibrace od záběru ozubených kol, vlivem působení dynamických sil, jsou prvotním 
zdrojem hluku převodových agregátů. Převodovka je akusticky uzavřený systém, ze 
kterého se hluk šíří zejména vibracemi povrchu skříně nebo připojených agregátů, 
včetně základové nosné konstrukce.  
Za nejvýznamnější příčinu vzniku vibrací je považovaná tzv. chyba převodu – 
transmission error, což je podle definice rozdíl skutečné a teoretické pozice hnaného 
ozubeného kola v délkových jednotkách (µm). Odlišuje se statická složka nepřesnosti 
vzniklá výrobní nepřesností a dynamická složka daná vlivem proměnnosti sil za rotace, 
jejímž následkem je ohyb zubů a hřídelů. Obě složky se sčítají dohromady a výsledně 
hovoříme o proměnné tuhosti ozubení z předchozích příčin. Ta způsobuje skokovou 
změnu počtu zubů v záběru a přesun bodu dotyku po výšce zubu. Deformací zubu se 
mění původní rozteč k dalšímu nezatíženému zubu, který vstupuje do záběru dříve a 
naráží na spolu-zabírající zub. Tento kontakt mimo přímku záběrů způsobuje ráz na 
hlavě hnaného kola. Nerovnoměrný přenos zatížení a úhlová zrychlení vyvolávají 
přídavné síly v ozubení [10]. 
Z hlediska klasického zatížení při provozních otáčkách je významná změna 
amplitudy budící síly příčinou proměnlivé tuhosti evolventního ozubení při záběru a 
tedy i vzniku vibrací potažmo hluku. Existuje i opačný případ, chod ozubeného převodu 
naprázdno resp. pod malým zatížením, kdy vznikají rázy především vlivem vůlí v záběru 
ozubených kol se šikmým ozubením. Typickým příkladem takové situace může být chod 
vyvažujících hřídelů spalovacího motoru při volnoběžných otáčkách. Podobný efekt má i 
provoz při nízkých otáčkách a vysokému zatížení převodu, kde se navíc projevuje 
nepravidelnost průběhu kroutícího motoru (ve zdroji [11] je nepřesně uvedeno pouze 
torzní kmitání). Nicméně torzní kmity (změna polohy příčných průřezů vůči sobě) mají 
na hluk významný vliv. Výsledný specifický zvuk bývá označován jako řinčení. 
Nepříjemný charakter tohoto hluku je dán tím, že se nachází v rozsahu otáček, kdy není 
doprovázen hlukem motoru a je tedy více slyšitelný. Řinčení lze podle [12] zhruba 
přiřadit otáčkám od volnoběžných do 2000 min-1 při zatížení 25 až 100 %. 
Vibrace převodovek jsou dány i dalšími mechanismy. Přenášením vibrací do 
ozubení z poháněcího nebo poháněného agregátu, kmitáním hřídelů vlivem průhybů a 
torze. Opotřebení valivých ložisek a vzniklá nepravidelnost na funkčních plochách jsou 
dalším zdrojem vibrací. Všechny uvedené jevy se pak sčítají a zvětšují amplitudy 
výchylek v ozubení. Celková energie vyzařovaného hluku tím roste.  
Nejefektivnějším zářičem hluku v převodovce je její skříň, která proto z principu 
musí být maximálně tuhá. Ozubená kola a hřídele zatěžují ložiska, přes které se vibrace 
přenesou do skříně. Odtud se pak šíří i dále přes uložení převodovky, případně 
spojujícími hřídeli do ostatních soustrojí, která prostřednictvím svých skříní a plášťů 
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1.4 HLUKOVÉ LIMITY PRO VOZIDLA 
Hlučnost vozidla (legislativně) bývá většinou označována jako vnější. Na hluk 
uvnitř kabiny se zatím žádné závazné normy nevztahují a míra jeho podchycení je 
ponechána plně v kompetencích výrobce.  
Limity pro vnější hlučnost vozidel se postupně vyvíjí již několik desítek let a tato 
tendence je samozřejmě sestupná. Současný přípustný limit hluku je v zemích EU dán 
předpisem Evropské hospodářské komise č. 51. Zde jsou kategorizovány jednotlivé 
druhy vozidel především podle hmotnosti a výkonu, viz obr. 5.  
Obr. 4 Hlukové limity motorových vozidel platné před a po datu 1.1.1962. [13] 
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Předpisem EHK 51 jsou také jednoznačně určeny veškeré druhy hlukových 
zkoušek a jejich metodika. Jedná se o obsáhlou část, jejíž přehledné zpracování lze nalézt 
například v [7]. 
Existuje i nový návrh Evropského parlamentu a Rady, který by případně 
kompletně novelizoval jak hlukové limity, tak metodiku zkoušek. Podle Úřadu pro 
technickou normalizaci, metrologii a státní zkušebnictví (ÚNMZ) bylo zahájeno jeho 
projednávání. Nejproblematičtější otázkou bude právě stanovení mezních hladin 
akustického tlaku pro všechny kategorie motorových vozidel a harmonogram jejich 
uplatňování ve výrobě a při uvádění nových vozidel do provozu. Nepředpokládá se 
zatím ani pokrok, natož dokončení projednávání návrhu. [15] 
Hypoteticky by se totiž při plném nabytí účinnosti snížil limit hlukové emise pro 
nejběžnější osobní automobily ze 74 na 70 dB. Takové nároky by patrně zvýšily budoucí 
náklady na výrobu i cenu a kontraproduktivně mohly vést ke snížení odbytu resp. 
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Způsobů řešení dynamiky pohonných jednotek, v tomto případě zaměřených na 
vibrace a emitovaný hluk, existuje několik. Všechny současné přístupy ale využívají 
výpočtového modelování a numerického řešení, prováděného pomocí specializovaných 
počítačových programů.  
Opačným postupem je primárně vycházet z reálných měření, což je ovšem 
podmíněno existencí příslušného stroje jako funkčního prototypu. Výsledky 
experimentálního zkoumání, za předpokladu správného provedení měření, jsou již 
nezpochybnitelnými, nikoliv jen očekávanými hodnotami. V praxi je proto vhodným a 
obvykle využívaným přístupem nejdříve provést výpočtové modelování, podle jeho 
výsledků upravit konstrukci a na prototypu jeho správnost posléze měřením ověřit. 
Nucené kmitání klikového mechanismu, které vzniká působením periodicky 
proměnné budící síly, je jednoznačně dynamickou úlohou. Ovšem uvažovat přístup 
pouze na základě softwaru pro řešení dynamiky těles nemusí být výhodné, resp. 
dostatečně přesné. Ukazuje se vhodnějším, alespoň prozatím, úlohu rozdělit na dílčí 
kroky, které se řeší specializovaným aparátem. 
Nejsofistikovanější takový výpočetní model je na bázi CAD, FEM, MBS a EHD. Záleží 
na daném úkolu, pro který je nutné rozhodnout, jaké dílčí přístupy budou zahrnuty, aby 
výsledné řešení bylo adekvátně přesné. 
Obecně platí, že vibrace tuhých struktur skříní pohonných jednotek a vyzařovaný 
hluk spolu souvisí. Shrnutí výsledků modelování nebo i měření je podáváno standardně 
grafickým popisem. Jde o tříosý tzv. waterfall diagram, zobrazující amplitudu zrychlení 
nebo rychlosti vibrací, kde nezávisle proměnné jsou frekvence vybuzených vibrací a 
otáčky jednotky. Nezbytné je řešení jak ve frekvenční, tak v časové doméně. 
 
2.1 MĚŘENÍ VIBRACÍ 
2.1.1 URČUJÍCÍ VELIČINY VIBRACÍ 
Uvažujeme-li harmonické kmitání jako zdroj vibrací, základní veličinou pro popis 
je perioda T udávající časový rozměr jednoho cyklu kmitu a frekvence f, převrácená 
hodnota periody. Pro popis v časové doméně jsou pak definovány následující určující 
veličiny: 
Okamžitá výchylka s 
  ( )        (  ) (8)  
kde: 
s0 [m] – amplituda výchylky 
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Okamžitá rychlost v 
  ( )  
  
  
        (   
 
 
) (9)  
 
Okamžité zrychlení a 
  ( )  
   
   
    
     (    ) (10)  
Obr. 6 naznačuje důvod, proč určující sledovanou veličinou bývá zrychlení nebo 
rychlost povrchu, ale nikoli výchylka. S rostoucí frekvencí jsou výchylky kmitů velice 
malé a pro popis nevhodné. 
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2.1.2 SNÍMAČE VIBRACÍ 
Snímače vibrací jsou základem měřícího řetězce. Na objekt, jehož vibrace se mají 
měřit, je upevněn snímač – akcelerometr. Ten převádí určující veličinu okamžité 
zrychlení na analogový elektrický signál, který je dále zpracováván. 
Užívají se akcelerometry na principu piezoelektrického jevu, dále pak 
piezorezistivní, kapacitní, indukční snímače nebo např. snímače se skleněnými vlákny. 
Liší se frekvenčním rozsahem, citlivostí, i jestli jsou tzv. aktivní nebo pasivní (nezbytnost 
externího napájení). Společnou podmínkou použití pak zůstává nutnost provádění 
bezdemontážního, ale kontaktního způsobu měření. Snímač je potřeba připevnit 
k měřenému objektu podle jistých zásad [16]. Bezkontaktní akcelerometry pracují na 
principu vyhodnocení laserového svazku odraženého od vibrující plochy. 
Vyhodnocení akustické emise ve tvaru vyzařovacího diagramu ze znalosti vibrací 
není obecně jednoduchá záležitost, protože jde o skládání akustických vln z celé plochy 
s uvážením jejich fází přes celé slyšitelné spektrum. 
2.1.3 MĚŘENÍ HLUKU 
Alternativou pro experimentální zjišťování vibrací je bezdotykové měření 
vyzařovaného hluku pomocí akustických sond nebo akustických kamer. 
2.2 ŘEŠENÍ VIBRACÍ S VYUŽITÍM FEM SOFTWARU 
Metoda konečných prvků (MKP) – anglicky Finite element method (FEM), se 
uplatňuje v mechanice těles jak při řešení statických tak i dynamických úloh, dále 
v termomechanice, hydromechanice a dalších oblastech. U dynamiky je možné řešit 
výpočet vlastních frekvencí, vlastních tvarů kmitů i vynucené kmitání. Podstatou je 
dělení tělesa na konečný počet jednoduchých prvků, mezi kterými je vzájemná vazba 
realizována pouze v určitých bodech – uzlech. Pro tyto uzly jsou vytvořeny matice 
tuhostí. Velikosti matic jsou dány počtem uzlů a množstvím uzlových proměnných 
(typické neznámé jsou posuvy). Zahrnují se vnější vlivy jako např. síly, momenty, 
zrychlení a okrajové podmínky, kterých musí být tolik, kolik má těleso stupňů volnosti 
jako celek. Následně systém řeší lineární diferenciální rovnice. Z podmínky silové 
rovnováhy jak uzlů, tak celého tělesa, vede vyřešení soustavy rovnic v uzlech na průběh 
deformací v celém tělese. [17] 
Dnes obecně rozšířené FEM programy ANSYS, MSC Nastran nebo Abaqus disponují 
možností geometrické tvorby samotného modelu. Pro uživatele je ale jednodušší načíst 
geometrii prvku z běžného CAD softwaru a samotný FEM program použít pouze pro 
vytvoření sítě a následný výpočet „konečně prvkového“ modelu.  
Klíčovou úlohou je správně navrhnout síť a typ použitých prvků. Např. nejběžnější 
objemové prvky (SOLID) mohou být šestistěnné (hexa prvky), které obecně dávají 
přesnější výsledky, ale za cenu pracné tvorby sítě, nebo naopak jen čtyřstěny (tetra 
prvky), kterými je možno vyplnit ihned jakýkoliv tvar, ale přesnost výpočtu je ve 
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Obr. 7 CAD model (vlevo) a FEM model (vpravo) pro vznětový řadový šestiválcový motor [18] 
Na rozdíl od řešení pevnostních úloh není třeba u problematiky vibrací speciálně 
vysíťovávat kritická místa. Zpravidla zde postačuje obdobná hustota síťových prvků po 
celém objemu tělesa. Dále není bezpodmínečně nutné použít mapovanou síť, kterou je 
obvykle nezbytné složitě tvořit ve speciálním softwaru. Z hlediska přesnosti i délky 
výpočtu plně postačuje volná síť z tetra prvků. Příklad podobné situace rozdílné hustoty 
sítě je uveden na následujícím obrázku, byť model je zde ze šestistěnných prvků.  
 
Obr. 8 Rozdíly v konečněprvkové síti. Vlevo obdobná hustota prvků modelu, zatímco vpravo 
podrobně vysíťovaná kritická místa [19] 
Relativně nenáročnou částí při práci s FEM je modální analýza – řešení ve 
frekvenční rovině, kdy se těleso neupevňuje. Výsledkem jsou vlastní tvary resp. vlastní 
módy kmitání a k nim přiřazené vlastní frekvence. Při volném pohybu tělesa nabývá 
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řešení), což lze s výhodou zpětně využít pro kontrolu konzistentnosti zadání tělesa jako 
jednoho souvislého celku.  
Problémem provádění dynamických výpočtů ve FEM programu je nutnost zahrnutí 
velkého počtu dílčích kroků. Pro spalovací motor typicky dvě otočení klikového hřídele 
jen pro jeden cyklus, kde zcela maximálním použitelným krokem je pootočení o úhel 1°. 
Dále je třeba uvažovat simulaci běhu od volnoběžných otáček po plné zatížení, což opět 
znamená zvýšení počtu kroků. Takový výpočet v časové doméně má obrovské množství 
stupňů volnosti a je pak u rozsáhlých modelů s hustým vysíťováním i pro současné 
standardní výpočetní prostředky velmi náročný na potřebný čas. 
Dalším požadavkem je zjištění a zadání budících účinků. Lze při tom vycházet 
z analytického silového rozboru klikového mechanismu, na který působí (známá, 
zadávaná) proměnná síla od tlaku plynů ve válci. Snadnějším postupem řešení je získání 
průběhu těchto sil z MBS modelu, ovšem za zpřesnění užitím pružných těles místo 
primárních tuhých. Právě až po zapracování pružných těles se naskýtá možnost řešení 
problematiky vibrací prostřednictvím MBS modelu naráz jednou simulací. 
Z předchozích dvou odstavců vyplývá, že simulace dynamiky těles v multi body 
systému je účelnější metodou řešení, viz další kapitola. 
2.3 ŘEŠENÍ VIBRACÍ NADEFINOVÁNÍM PRUŽNÝCH TĚLES V MBS SOFTWARU 
MBS (angl. multi-body system) je primárně určen pro řešení kinematiky a 
dynamiky soustav tuhých těles. Tuhá tělesa o řádově malém počtu stupňů volnosti (DOF, 
degree of freedom) umožňují efektivní řešení pohybu v časové doméně. Integrace 
poddajných těles je možná až po značné redukci jejich počtu stupňů volnosti. Užití 
tuhých těles postačuje pouze pro řešení kinematiky a rámcově silového působení, kdy je 
méně přesné a nezohledňuje tedy skutečné dynamické odezvy mechanismu. [20] 
Z hlediska vibrací je vhodné uvažovat těleso pružné, a to minimálně klikovou skříň 
(blok motoru), na které se bude výsledný průběh normálových rychlostí a zrychlení 
sledovat. Pro lepší přesnost je ovšem vhodné zahrnout i klikový hřídel, případně 
rozvody motoru. U nejsofistikovanějších řešených modelů zůstávají jako tuhá tělesa 
pouze písty, ojnice, setrvačník a tlumič torzních kmitů. Nevýhodou pružných těles je 
veliké množství stupňů volnosti, a vzniká potřeba jejich redukce. [21] 
2.3.1 REDUKCE POČTU STUPŇŮ VOLNOSTI – MODÁLNÍ SYNTÉZA 
Pracovat v MBS s neredukovanými konečně-prvkovými modely je nesmírně 
hardwarově náročné. Například precizní model klikového hřídele traktorového motoru 
dosahuje několik set tisíc stupňů volnosti. Hodnota DOF pro celou sestavu pohonné 
jednotky, tj. motor + převodovka, dosahuje až k číslu 40 milionů [21]. Jeho řádovou 
redukci umožňuje modální syntéza. Pro potřeby popisu poddajných těles je většinou 
typu component mode synthezis. Reálný systém se nahrazuje využitím různých druhů tzv. 
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Nejužívanější je tzv. metoda Craig-Bampton, která skutečnou deformaci 
aproximuje jako konečný součet dílčích vlastních tvarů při jednotlivých vlastních 
frekvencích. Pro zachování linearity je potřeba uvažovat deformace dostatečně malé, ale 
pro přesný popis není nutné použít velikého počtu modálních tvarů.  
Běžně se k popisu používá dvou skupin tvarů odlišujících se podle způsobu jejich 
zjištění: 
 Vazebné módy (constraint modes) – statické tvary získané buzením 
každého uzlu rozhraní (připojovací bod) jednotkovým posuvem nebo 
natočením při zamezení pohybu ostatních uzlů rozhraní.  
 Normálné módy (normal modes) – skutečné vlastní módy pružného 
tělesa z modální analýzy při zamezení pohybu uzlů rozhraní 
Vazebné módy představují počet stupňů volnosti uzlů rozhraní. Důležitá je jejich 
volba, protože pouze v nich lze v MBS následně aplikovat silové účinky a vazby. [19] 
K dostatečnému vystižení dynamických vlastností pružného tělesa je třeba volit 
počet normálných módů nepatrně větší (1,5-4 krát), než by odpovídalo frekvenčnímu 
rozsahu buzení, tj. nejvyšší vybuzené vlastní frekvenci s ještě významnou hodnotou 
amplitudy. Důvodem je užší rozsah přenosu redukovaného tělesa, proto je nezbytná 
kontrola modálních vlastností původního a redukovaného tělesa pro sledované 
frekvence. Při vhodné volbě počtu normálních módů dosahuje rozdíl ve vlastních 
frekvencích hodnoty do dvou procent. [19] 
Výsledný počet DOF redukovaného tělesa je součtem počtu stupňů volnosti 
rozhraní a počtu vlastních módů pro redukci.  
2.3.2 VAZBY MEZI TĚLESY – LOŽISKA 
Pro věrné zachycení vlastností uložení klikového hřídele je nutné uvažovat 
s poddajností ložisek, která je ovlivňována tuhostí bloku motoru a tuhostí olejového 
filmu nebo kontaktu valivých elementů. V práci [22] zabývající se i vlivem tuhé a 
poddajné klikové skříně na modelování kluzných ložisek je uvedeno kromě malého 
rozdílu v zatížení ložisek i významné zvětšení příčných vibrací ložisek u modelu s 
pružnou skříní. Výsledkem je konstatování, že kombinace modelu pružného klikového 
hřídele a klikové skříně má významný vliv na vibrace povrchu motoru, a že tyto modely 
by měly být zahrnuty ve všech reálných simulacích.  
Především záleží na druhu použitých ložisek, tedy kluzných nebo valivých. Pro oba 
případy existuje rámcové řešení tuhosti na bázi empirických vzorců, případně 
zjednodušujících předpokladů.  
Ve výpočtu dynamiky klikového mechanismu je zjednodušeným možným 
přístupem pro simulaci vazby kluzného ložiska jeho přibližný lineární model. Ten lze 
použít pro základní představu přenášení silového zatížení. Tuhost ložiska se přibližně 
odvodí od maximální síly tlaku plynů ve válci tak, aby stlačení v místě středu ložiska při 
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Přesnější dynamické chování hydrodynamických ložisek se řeší na základě 
Raynoldsovy rovnice. Jde o návaznost změn vlastností mazací vrstvy na změnu polohy 
středu čepu klikového hřídele během periodického spalovacího cyklu. Rovnice samotná 
nemá jednoduché analytické řešení, je tedy nutné užít některou z numerických metod. 
Výsledkem řešení rovnice je rozložení tlaků podél čepu a umožňuje zachytit i naklápění 
ložisek v pánvích vlivem průhybu klikového hřídele. Zde je právě rozdíl oproti 
původnímu empirickému přístupu, kdy se naklápění ložisek v důsledku průhybu osy 
zanedbává. Výsledky předchozího řešení, obvykle shrnovaného pod názvem 
elasto-hydrodynamický (EHD) model, jsou ve formě databáze reakčních sil, které se 
následně aplikují v dynamickém modelu (MBS). [24] 
 Obr. 9 Odvození tuhosti a tlumení kluzného ložiska od maximální síly tlaku plynů ve válci [23] 
Simulování chování valivého ložiska spočívá v nahrazení jednotlivých valivých 
elementů vazbami typu pružina a paralelní tlumící člen s tím, že se jejich působení ve 
výsledku superponuje. V případě válečkového nebo jehličkového valivého ložiska je pro 
začátek k dispozici relativně přesný empirický vztah (označovaný jako Stolarski) pro 
výpočet radiální deformace při uvažovaném silovém zatížení. Zde se vychází ze základní 
Hertzovy teorie kontaktu dvou těles, ovšem již zpřesněné na přímkový kontakt 
ocelového ložiska obecné geometrie. [24] 
Dalším krokem pro popis tuhosti valivých ložisek je pak konečně prvkový model 
kontaktní dvojice element–kroužek, případně její úplný 3D MKP model. Průběh 
zatěžující síly jako funkce posunutí je ale vždy nelineární, velmi přesně jej vystihuje 
kvadratická funkce, a za tuhost uložení se tedy bere směrnice lineární aproximace 
nelineárního průběhu. [24] 
Vzhledem k tomu, že jsou v práci použity oba přístupy, analytický i s využitím MKP 
pro modelování ložisek, je jejich komplexní popis detailněji uveden až při samotném 
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2.3.3 VSTUPY A SIMULACE V MBS 
Model pohonné jednotky v MBS je prvním stupněm prototypu, protože dokáže 
věrně simulovat všechny provozní režimy. Náklady na virtuální prototyp jsou 
v porovnání se skutečným fyzickým řádově nižší. 
Vstupem do simulace je vlastní model z tuhých a poddajných těles importovaných 
z CAD softwaru (jen geometrie) nebo FEM programu (modální syntéza). Dalším prvkem 
pro zpřesnění simulace je integrace EHD modelu, který vyhodnocuje zátěžný stav a 
přiřazuje mu nadefinovanou reakční sílu olejového filmu. Alternativou je výpočtová 
tuhost valivého ložiska z empirického vztahu nebo MKP modelu. Nezbytný je průběh 
spalovacích tlaků motoru při všech otáčkách v závislosti na úhlu natočení klikového 
hřídele. Získá se buď přímo měřením na skutečném prototypu, nebo 
z termodynamického modelu spalování. Nadefinovat je nutno i druh tlumení. 
 
Obr. 10 Schematický model postupu řešení modelu pohonné jednotky v časové doméně [25] 
Dynamická simulace se prování při plném zatížení podél rychlostní charakteristiky 
od volnoběžných otáček po maximální. Při analýze hluku a vibrací (NVH) se provádí tzv. 
rozběhová zkouška. Po skokovém nárůstu na počáteční se dál otáčky zvyšují lineárně ve 
vymezeném intervalu. Výstupem z této zkoušky je Campbellův waterfall diagram. 
Závislá proměnná se často zobrazuje v barevném rozlišení – 2D graf. 
Výhodou přístupu s podporou MBS je tvorba komplexního modelu, který lze využít 
i na řešení pevnosti a únavy. Výpočetní nároky jsou menší, ale za cenu pracnější tvorby 
modelů. Je třeba mít na zřeteli, že se jedná o řešení modelu redukovaného pro jistou 
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Obr. 11 Příklad 3D výstupu Noise vibration harshness ananýzy v MBS ADAMS/Engine [26] 
Obr. 12 Campbellovy 2D diagramy vibrací stěny bloku šestiválcového vznětového motoru, srovnání 
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3 VÝPOČTOVÉ MODELY 
Vlastní praktickou částí práce je sestavení modelu klikového mechanismu 
jednoválcového motoru Husaberg FE 570 v  prostředí MBS ADAMS spolu s nezbytnými 
vstupy, podobně jak je to představeno na obr. 10, a jeho řešení. Motor samotný 
neobsahuje tlumič torzních kmitů a model kluzných ložisek je nahrazen výpočtovou 
tuhostí ložisek valivých.  
Významný rozdíl je v přístupu k modelování bloku motoru. Pro účel principu 
modelování vibrací bloku byl zde zvolen pouze jednoduchý geometrický model. 
Sofistikované práce zjišťující přesnou hladinu vibrací nezbytně vždy vychází z přesného 
modelu. Jeho příprava je ale samotná poměrně náročnou záležitostí. 
 
3.1 ZATĚŽUJÍCÍ ÚČINKY OD SPALOVACÍHO TLAKU 
Způsoby stanovení průběhu spalovacího tlaku v závislosti na úhlu natočení 
klikového hřídele, resp. objemu pracovního prostoru, jsou možné v podstatě dva:  
 Měřením pomocí tlakového čidla přímo na reálném motoru 
 Výpočtem na základě přibližného termodynamického modelu 
I přes určité nesnáze je přímé měření tlaku čidlem umístěným v hlavě motoru 
nejpřesnějším i nejrychlejším řešením. Je velmi obtížně do detailu nasimulovat celkové 
proudění a hoření směsi. Závisí vedle otáček či počtu válců na řadě dalších parametrů. 
Vzhledem k absenci měřeného indikátorového diagramu byl sestaven přibližný 
modelový řetězec v programu LOTUS. Zpočátku bylo bohužel možné vycházet pouze 
z oficiálně udávaného maximálního výkonu 42 kW při 8800 min-1. Tomu odpovídá i 
jednoduchý model válcové jednotky na obr. 13. Základní rozměry, hmotnosti a 
setrvačné hmoty vychází přesně z CAD modelu a většina ostatních parametrů je brána 
jako nejlepší možná varianta – model hoření, vyústění sání a výfuku atd. Postupným 
upravováním délek sacího a výfukového potrubí bylo dosaženo přibližného průběhu 
výkonu tak, aby nabýval hodnoty zadaného „štítkového“ maxima právě pro 8800 otáček.  
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Rozhodujícím rozdílem v průběhu tlaku plynu ve válci je velikost jeho maximální 
hodnoty. Dosahuje se jí po začátku expanzního zdvihu, přibližně 15 stupňů za horní 
úvratí. V ostatních částech cyklu se průběhy pro různé otáčky nijak významně neliší. 
Základní určující veličinou je především moment motoru. Vysoký moment znamená 
velké množství spálené směsi a tedy větší hodnotu špičkového tlaku, vliv mají ale i 
otáčky motoru.  
Zpřesnění průběhu tlaků bylo dosaženo až porovnáním modelového průběhu 
výkonu a momentu s reálně naměřenými. Ty se výrazně liší jak v maximálním výkonu, 
tak v průběhu momentu. Je to dáno použitím restriktoru v sacím potrubí reálného 
motoru (omezení na určitý průměr), který nedovoluje naplnění válce maximálním 
množstvím směsi paliva a vzduchu. Průběh reálné charakteristiky je na obr. 14. 
 
Obr. 14 Naměřená vnější otáčková charakteristika motoru Husaberg FE 570 ve Formuli Student. 
K provedení korekcí hodnot získaných z modelu LOTUS byly vyneseny spočítané 
průběhy spalovacích tlaků pro dané otáčky souběžně s momenty (naměřeným a 
spočítaným z průběhu tlaku) a v případě relativní shody momentů (rozdíl max. 5 Nm) 
byly spalovací tlaky ponechány. Při větších rozdílech byl model měněn tak, aby změna 
spalovacích tlaků při příslušných otáčkách dala rozdílovou část nutnou pro sjednocení.  
Výhodou programu LOTUS je možnost přímého uložení průběhu spalovacích tlaků 
do textového souboru kompatibilního s MBS ADAMS. Stávající nepříjemností je nutnost 
provést přeznačení rozsahu. Pro dvě otáčky připadající u čtyřdobého motoru na jeden 
cyklus jsou původně tlaky zaznamenány pro 360 hodnot, tj. s krokem natočení 2 stupně. 
ADAMS používá číslování od 0 do 720 stupňů, a je třeba přeznačit rozsah na krok 2°.  
Průběhy spalovacích tlaků po provedení shora naznačených úprav, používané 
takto v dalším, jsou vidět na obr. 15. Maximální hodnota špičkového tlaku je 7,8 MPa 












































3 VÝPOČTOVÉ MODELY 
 
Obr. 15 Korigovaný indikátorový diagram pro řadu otáček motoru načtený do MBS ADAMS 
3.2 LOŽISKOVÉ VAZBY 
Uvažovaný motor je kompletně postaven na valivých ložiskách, což do jisté míry 
řešený problém zjednodušuje. Přinejmenším odpadá tvorba EHD modelu případně jeho 
úprava v prostředí ADAMS. Výchozím je výpočet jejich tuhosti tzv. 2D MKP modelem, na 
druhou stranu je účelné ověřit věrohodnost těchto výsledků analytickým výpočtem. 
V následující tabulce jsou uvedeny základní rozměry a další vstupní veličiny a 
katalogové hodnoty charakterizující použitá valivá ložiska. Jedná se o válečkové ložisko 
NJ 207 ECP hlavního uložení a ojniční jehličkové ložisko K 35x42x20.  
Veličina Označení Jednotka NJ 207 ECP K 35x42x20 
Průměr vnějšího kroužku D [mm] 72 42 
Průměr vnitřního kroužku d [mm] 35 35 
Šířka ložiska B [mm] 17 20 
Průměr elementu de [mm] 10 3,5 
Šířka (resp. délka) elementu h [mm] 11 17,3 
Počet elementů N [-] 14 21 
Modul pružnosti v tahu E [MPa] 2,1·105 2,1·105 
Poissonovo číslo µ [-] 0,3 0,3 
Statická únosnost  [kN] 48 50 
Dynamická únosnost  [kN] 56 29,2 
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Obecně představuje valivé ložisko kontakt více těles při současně kapalinovém a suchém 
tření. Pro řešení úlohy deformace se uvažuje tření suché s tím, že ložiskové elementy se 
nahradí elementy tuhosti a tlumení, jak je uvedeno na obr. 16. Nejdříve se počítá pouze 
s jedním elementem a výsledky jsou pak převedeny na celé valivé ložisko. MBS 
„potřebuje“ tuhost. Jak již bylo v rešeršní části zmíněno, v případě tuhosti se jedná o 
nelineární úlohu. Je tedy nutné závislost zatěžující síly a odpovídající radiální deformace 
aproximovat přímkou. Rozsahem by aproximace neměla jít zbytečně mimo oblast 
předpokládaných zatížení, aby z ní určená tuhost co nejlépe vystihovala skutečnost. 
 
Obr. 16 Schéma deformace valivého elementu [24], upraveno 
 
3.2.1 ANALYTICKÝ VÝPOČET 
Analytický výpočet vychází z Hertzovy teorie kontaktních tlaků, kde se mimo jiné 
předpokládá především čisté odvalování dvou povrchů bez působení smykových sil [28]. 
Uvažujeme ložiska s elementy tvaru válečku, kdy dochází bez zatížení k přímkovému 
kontaktu. V dalším jsou použity dva vztahy pro přímý výpočet radiální deformace.  
Vztah (11), označovaný jako Williams, předpokládá deformovaný tvar elementu 
nekonečnou rovinou, což ve výsledku znamená menší hodnotu posuvu. Poněkud bližší 
odvození je podrobněji popsáno v práci [24]. 
    
  (    )
   
(    ) (11)  
kde značí: 
wz [m] – radiální deformace povrchu, 
W [N] – celkové radiální zatížení ložiska, 
B [m] – šířka ložiska (fakticky styčná délka elementu, šířka elementu), 
ξ [-] – bezrozměrná souřadnice (ξ=x/a), 
C [-] – konstanta, 
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Pro potřeby zjištění maximální deformace se uvažuje bezrozměrná souřadnice   
rovna nule, a konstanta C = 9. 
Při výpočtu výsledné tuhosti obou kontaktů kroužek-element-kroužek je třeba 
za celkovou deformaci brát dvojnásobek hodnoty wz. 
        
 
    
 (12)  
Druhým použitým předpisem pro výpočet radiální deformace je empirický vztah 
(13), označovaný jako Stolarski. Předpokládá obecná ložiska s přímkovým stykem 
(válečková, jehličková) a jako materiál běžnou ložiskovou ocel.  
    
            
         
 (13)  
kde značí: 
δr [m] – radiální deformace, 
α – poloha valivého elementu, (uvažujeme nejprve dolní, kde α =0) 
Radiální deformace δr udává, o kolik se posune střed valivého elementu vzhledem 
k bodu ve vnějším nebo vnitřním kroužku, ležícím vně oblasti deformace. [24] 
Tuhost struktury kroužek-element-kroužek je rovna podle předchozí definice 
prostému podílu zatěžovací síly W a deformačního posuvu δr. 
         
 
  
 (14)  
Analytický výpočet, jak již bylo uvedeno, slouží v práci především ke kontrole 
věrohodnosti výsledů, zjištěných pomocí metody konečných prvků. 
3.2.2 VÝPOČET RADIÁLNÍ TUHOSTI POMOCÍ MKP 
Metodou konečných prvků lze oproti analytickému řešení vystihnout obecně různá 
provedení ložisek z pohledu jejich geometrického uspořádání. I zde je vhodné provést 
zjednodušení. Kromě již popsaného omezení se na kontakt jen jednoho elementu 
s opěrnými kroužky je účelné redukovat vlastní úlohu na rovinnou a s využitím symetrie 
řešit jen „půlku“ dotyku a fakticky tedy jen čtvrtinu jednoho elementu v ložisku. Princip 
je zřejmý z obr. 17. Cílem řešení je stanovit radiální tuhosti ložiskových uložení jako 
hodnoty použitelné v dalším celkovém řešení, tj. které budou nejlépe vyhovovat 
rozsahům skutečně aplikovaných radiálních sil na příslušná ložisková uložení.  
Vycházelo se z obecných doporučení. Podle [28] je celková trvalá deformace 
elementu a oběžné dráhy při maximálním statickém zatížení rovna přibližně 0,0001 
průměru elementu. Pro ložisko s válečky o průměru 10 mm to dává statickou deformaci 
0,001 mm. Na druhou stranu ani při dynamickém zatížení ale nelze uvažovat s deformací 
v řádu několika setin mm. Odtud pak obdržíme přibližný interval deformačních posuvů, 
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Obr. 17 Zjednodušený rovinný model MKP, vlevo válečkové ložisko NJ 207 ECP a vpravo jehličkové 
ložisko K 35x42x20 
Na obr. 17 je také zobrazeno zhušťování sítě směrem k bodu kontaktu a to až na 
velikost prvku obdobnou předpokládané statické deformaci 0,001 mm.  
Z úvahy pak vyplývá, že tuhost stanovená z modelu je stejná jako tuhost rovinné 
sestavy kroužek-element-kroužek. Je třeba pouze zahrnout přepočet na délku 
elementu (v tab 1 je užito šířka elementu) podle následujícího vztahu. 
           
 
    
 (15)  
Existuje ještě druhý způsob stanovení tuhosti ložiska s využitím MKP, a to 
prostřednictvím úplného 3D modelu. Velmi ovšem vzroste náročnost takového výpočtu, 
a zpravidla proto pro něj nelze použít obdobně jemnou síť jako v případě předchozího 
2D modelu. Tato „komplikace“ znamená, že bez enormního úsilí výsledky nevedou 
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3.2.3 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ TUHOSTI LOŽISEK 
Před vlastním srovnáním výsledků je nutné vyjádřit tuhost vztahující se na celé 
ložisko o daném počtu valivých segmentů. Jedná se o provedení sumace přes všechny 
zatížené elementy vzhledem k jejich geometricky určenému příspěvku pro celek. 
   ∑   
   
   
   (  
   
 
) (16)  
Výsledky výpočtů MKP jsou pro obě použitá ložiska vyneseny v grafech na obr. 18 
a obr. 19. Jednotlivé body grafů jsou výsledky dílčích kroků, výpočtu MKP pro zadaný 
posuv, od nulové deformace až do 0.005 mm. Tento rozsah deformačních posuvů byl 
zvolen jako výchozí a následně byla jeho vhodnost posuzována prostřednictvím 
skutečného průběhu radiální síly v tuhém MBS modelu. 
 
Obr. 18 Závislost celkové radiální síly na posuvu středu válečkového ložiska podle MKP modelu 
 
Způsob výpočtu 




Williams 9,71·108 1,88·109 
Stolarski 7,89·108 1,44·109 
MKP 2D 8,35·108 1,70·109 
Tab. 2 Srovnání celkové tuhosti obou ložisek pro nominální deformační posuv 0,005 mm 
y = 835 253,697x 
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Obr. 19 Závislost celkové radiální síly na posuvu středu jehličkového ložiska podle MKP modelu 
Pro další kontrolu výsledů numerických výpočtů jinou cestou bylo na základě 
Hertzovy teorie vypočítáno maximální napětí v oblasti kontaktu podle vztahů (17) a 
(18) uváděných v [28]. To je dál srovnáno s vykreslenou napěťovou mapou spočítaného 
MKP modelu. 
   √
   
   
 
(     )
  
 







 (17)  
      
   
     
 (18)  
Vzorce jsou upraveny podle značení proměnných použitého v tab. 1. U dosazování 
průměrů je třeba dbát na znaménko. V případě nekonformních povrchů pro dotyk válce 
ve válcové dutině je pro dutinu znaménko záporné. V obdobném případě ložiska to 
znamená průměr elementu +de a průměr kroužku ‒d. Vzdálenost a je definována jako 
poloviční šířka stykové plochy.  
Vztahy (17) a (18) jsou odvozeny z kontaktu plných válcových těles, proto nejsou 
v souladu s čtvrtinovým modelem MKP. Pro správné výsledky je třeba všude dosadit 
dvojnásobnou působící sílu než je síla způsobující stejnou deformaci v spočítaném 
modelu MKP.  
y = 1 700 745,381x 
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Ze vztahů (17) a (18) lze za předpokladu stejných materiálů elementů a kroužků 
odvodit pro kontaktní tlak následující výsledný předpis (19) použitý např. v [11]. Místo 
průměrů jsou dosazeny poloměry a pro nekonformní povrchy je třeba doplnit absolutní 
hodnotu pro rozdíl poloměrů. Působící síla je taktéž dvojnásobek oproti síle určené 
ze čtvrtinového modelu MKP. Dosazena je síla vyvozující prvotní deformační posuv 
0,005 mm. 
        √
 




    
|    |
 (19)  
Abychom získali obdobné maximální hodnoty z 2D MKP modelu, použijeme 
napěťovou mapu. Pro zobrazování korektního kontaktního tlaku z řešení dle MKP je 
v programu ANSYS nutné přepnout do oddílu contact manager. Ve stejném poli jsou 
např. předtím nadefinovány vlastnosti kontaktu. Výstupy z ANSYSu v jejich grafické 
podobě ale nejsou příliš přehledné svou vypovídací schopností. 
Na obr. 20 je vykreslený zvětšený průběh reálného kontaktního tlaku pro 
válečkové ložisko. Maximum je rovno 982 MPa. Podobně je to na obr. 21 pro jehličkové 
ložisko. Maximální tlak je v něm 1602 MPa. Jednoduše lze obrázky odlišit už délkou 
kontaktu, která je pro jehličkové ložisko menší i vzhledem k menší velikosti elementu.  
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Obr. 21 Detail průběhu kontaktního napětí dle MKP pro ojniční ložisko 
V následující tab. 3 jsou porovnány maximální velikosti kontaktního tlaku 
spočítané ze vztahu podle analytického přístupu a získané z řešení MKP. 
Způsob výpočtu Tlak dle vztahu (18) [MPa] Tlak dle MKP [MPa] Rozdíl [%] 
NJ 207 ECP 1055 982 -6,9 
K 35x42x20 1709 1603 -6,2 
Tab. 3 Kontrolní srovnání maximálních kontaktních tlaků 
Rozdíly mezi velikostmi maximálních tlaků by neměly přesáhnout jednotky 
procent, což v tomto případě už neplatí. Na druhou stranu oba procentuální rozdíly se od 
sebe příliš neliší. Je zde tedy možné usuzovat, že případná nejistota by mohla být 
zahrnuta v obou modelech přibližně stejně. 
Pokusnou změnou sítě modelu hlavního ložiska z mapované na volnou, ale jinak 
stejných parametrů, došlo i k odchýlení celkové sumy sil ve svislém směru z 89,750 na 
87,558 N což přepočtené na sílu působící na délku elementu znamená úbytek skoro 
2,5 %. Při dosazení této přepočítané zmenšené zatěžovací síly do vztahu (19) vychází 
analytický maximální tlak 1042 MPa, což je pokles jen o 1,2 %. Naopak z vykreslení tlaku 
MKP ze stejně upraveného modelu vychází hodnota 924 MPa (rozdíl  6 % vzhledem 
k původnímu síťování modelu). Zajímavější je srovnání obou nově určených 
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Parametrem vnášejícím další nejistotu může být minimální velikost elementu. Síť o 
šířce hrany prvku 0.01 mm místo původní tisíciny mm dává jen o několik desetin N 
menší sumu sil ve svislém směru modelu, převedením na délku elementu se jedná 
maximálně o jednotky N. Stejným postupem jako v předchozím pak ale dostaneme 
upravený analytický tlak 1051 MPa vs. MKP tlak 964 MPa (rozdíl necelých 8,5 %). 
Z propočtů provedených v předchozím vyplývá, že sebemenší změna v 2D MKP 
výpočtu zatěžující síly ložiska, která má ve výsledku nevýznamný vliv na velikost 
tuhosti, znamená podstatnější odchýlení maximálních kontaktních tlaků, použitých pro 
kontrolní srovnání.  
 
3.3 JEDNOVÁLCOVÝ MODEL POHONNÉ JEDNOTKY SLOŽENÝ Z TUHÝCH TĚLES 
Vlastní model pohonné jednotky je sestaven v nadstavbovém modulu ADAMS 
Engine. Jeho výhodou je přímé zaměření na tvorbu částí spalovacího motoru. Umožňuje 
snadnější kompletaci modelu a zároveň i propojení s klasickým prostředím ADAMS 
View, ve kterém lze dodatečně šablonu, vytvořenou v Engine, jednoduše upravit. 
ADAMS Engine disponuje databází již hotových šablon částí spalovacích motorů 
(klikový mechanismus, ventilový rozvod a jeho pohon atd.). Jsou výhodné pro složité 
motory. Jejich použití na jednoduché modely nemusí být vždy výhodné. Např. u 
klikového mechanismu je třeba přednastavenou šablonu kompletně přepracovat, a 
některé části odstranit. Méně pracné tak může být vytvořit si šablonu vlastní, například 
pomocí zjednodušeného přístupu nástrojem crank train wizard. 
V práci není zvláště uvedena hierarchie použitého MBS modulu ADAMS Engine, ani 
přesný popis vlastní tvorby modelu. Pro tento účel obsahuje ADAMS rozsáhlou 
nápovědu spolu s konkrétními elektronickými tutoriály. 
Tuhý model slouží především k prvotnímu ověření samotné funkčnosti a rozsahu 
zatížení ložisek pro stanovení jejich tuhosti. Je předlohou k vytvoření pružného modelu. 
3.3.1 PŘEDLOHA MODELU CAD 
Jako předloha pro tvorbu výpočtového modelu posloužil kompletní CAD model 
klikového mechanismu, jehož autorem je Bc. David Hodas. Ukázka je na obr. 22 vlevo.  
Z poskytnutého CAD modelu jsou pro popis tuhého MBS modelu vybrána jeho 
jednotlivá tělesa a pro každé z nich jsou také převzaty tři určující veličiny. 
 Hmotnost 
 Poloha těžiště 
 Tenzor setrvačnosti (kvadratické a deviační momenty vzhledem k těžišti) 
Samozřejmostí je správné upravení souřadného systému tak, aby vyhovoval 
budoucímu ustavení v ADAMSU. Nejčastější uspořádání je s osou x ve směru osy válce a 
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Obr. 22  Vlevo CAD model klikového ústrojí motoru Husaberg FE 570. Autor Bc. David Hodas 
  Vpravo pro srovnání kompletní tuhý model klikového mechanismu 
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Samostatnou kapitolou je určení vlastností klikového hřídele. Jako tuhé těleso je 
definován po dílčích celcích, jak je ukázáno na obr. 24. Jedná se o hřídelové části a 
zejména úseky pro ložiska a zalomení. Tento přístup pro běžné klikové hřídele zároveň 
umožňuje zadat těleso jako pružný prutový model. Již z pohledu na daný hřídel je 
patrné, že minimálně náhrada zalomení pomocí prutů není úplně vhodná pro nesplněné 
prutové předpoklady. I přes následné nahrazení tuhého hřídele redukovaným pružným 
tělesem byly potřebné hodnoty stanoveny přesně rozdělením vlastního CAD modelu na 
segmenty. 
 
Obr. 24 Klikový hřídel obrazně rozdělený podle požadovaných vstupních parametrů pro ADAMS 
3.3.2 KOMPLETACE TUHÉHO MODELU 
Do hotového modelu mechanismu vytvořeného použitím nástroje crank wizard 
bylo třeba samostatně přidat rotorovou část na levém volném konci klikového hřídele. 
Protože se jedná o rotačně symetrickou součást, je definována jen hmotným bodem 
obsahujícím setrvačné vlastnosti části a jen pro ilustraci je načtena i grafická podoba 
(obr. 22). Tato část je připojena ke klikovému hřídeli pevnou vazbou. 
Reálný motor neobsahuje samostatný setrvačník. Na výstupním konci jsou 
naklínována dvě spojená ozubená kola, z nichž jedno pohání vyvažovací hřídel a druhé 
primární výstupní převod. Tato sestava je nahrazena v modelu setrvačníkem o 
hmotnosti a setrvačných vlastnostech obou ozubených kol jako celku.  
Součástí modelu je vyvažovací hřídel. Slouží k redukci posuvných sil prvního řádu, 
otáčí se tedy opačně orientovanou úhlovou rychlostí stejné velikosti jako klikový hřídel. 
Blok motoru je ponechán s výchozím nastavením, vzhledem k tomu, že tuhý model 
slouží pouze pro prvotní stanovení silového zatížení. Uchycení celé jednotky na 
silentblocích je rovněž ponecháno na přednastavených hodnotách tuhosti a tlumení. 
Nebyly zahrnuty žádné spojující součásti, tj. šrouby, podložky, pojistné kroužky. Jejich 
celkový přínos na hmotnost, příp. setrvačné vlastnosti motoru je brán za zanedbatelný. 
Do modelu jsou dále načteny vypočtené a upravené průběhy spalovacích tlaků a do 
ložiskových vazeb jsou zadány tuhosti stanovené pomocí MKP 2D s tím, že tlumení 
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3.3.3 REAKČNÍ SÍLY V LOŽISKÁCH 
Hotová šablona tuhého modelu je umístěna do sestavy, kterou navíc tvoří virtuální 
zkušební stav, který mechanismus roztáčí podle požadavků simulace. 
Simulace je ve formě ustáleného stavu (steady state simulatinon), kdy je vždy 
jednotně zadán počet kroků 2000 pro 2 plné cykly, což pro čtyřdobý motor znamená 4 
otáčky klikového hřídele. Zkoumány byly síly jen pro otáčky při maximálním momentu, 
tj. 6000 min-1 , kdy působí maximální spalovací tlak a je předpoklad největšího zatížení a 
pro maximální otáčky 8400 min-1, kdy je nejvýznamnější působení od setrvačných hmot. 
Pro odfiltrování přechodných stavů bylo preventivně zadáno 500 kroků tzv. transient 
phase, které tedy při virtuálním chodu předchází vlastní simulaci ustáleného stavu. 
Z výsledných průběhů sil na ložiska je kontrolována maximální radiální deformace. 
Určité překročení maximální síly (přenesená špičková hodnota spalovacího tlaku), pro 
kterou bylo uvažováno s rozsahem deformací ložiska, bylo tolerováno, protože 
přepokládám, že deformace nestačí vzhledem k tlumení dosáhnout maximálních hodnot. 
Kdyby tomu tak bylo, ložisko by běžně dosahovalo stavu nepřípustného pro jeho provoz. 
Na obr. 25 a obr. 26 je vykreslen průběh radiální síly působící na jedno hlavní 
ložisko doplněný o sílu od tlaku plynů ve válci. Jedná se o jednoválcový motor, proto 
platí, že maximum síly od tlaku plynu se rovnoměrně rozdělí mezi obě hlavní ložiska. Při 
relativně malých otáčkách by se zatížení ložisek ve špičkové hodnotě mělo rovnat 
přibližně polovině působícího síly od tlaku plynu ve válci. Již pro níže vykreslené 
hodnoty při 6000 min-1 lze tento přístup považovat za limitní. Pro vyšší otáčky se už 
zásadně projevuje velikost setrvačných sil, které závisí na druhé mocnině úhlové 
rychlosti. Tuto situaci lze pozorovat u dalšího grafu pro 8400 min-1. Zde už odezva 
v ložisku na spalovací tlak je pouze asi třetinová a současně i v ostatních částech cyklu 
zřetelně vzrostlo střední zatížení.  
 
Obr. 25 Průběh radiálního zatížení hlavního ložiska v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele 
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Obr. 26 Průběh radiálního zatížení ojničního ložiska v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele 
při 6000 min-1 spolu s vykreslenou silou od tlaku plynu ve válci 
 
Obr. 27 Průběh radiálního zatížení hlavního ložiska v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele 
při 8400 min-1 spolu s vykreslenou silou od tlaku plynu ve válci 
Z vykreslených silových průběhů je relativně složité určit odpovídající výpočtové 
zatížení ložisek. I když proměnné zatížení po většinu cyklu spadá do dříve určených 
mezí (4500 hlavní resp. 9000 N ojniční ložisko), byla zvolena raději konzervativnější 
varianta, kdy je počítáno zhruba s dvojnásobnou silou. V následné pružné variantě 
modelu je proto u hlavních ložisek uvažováno s hodnotami zatížení až 9500 N, což 
odpovídá deformaci 0,01 mm. Také pro ojniční ložisko je dále počítáno s obdobnou 
deformací až 0,01 mm, které odpovídá zatížení asi 22000 N. Neurčitost resp. volnost této 
volby ukazuje šířeji zpracovaná závislost síly a deformace ložiska s alternativním 
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Obr. 28 Průběh radiálního zatížení ojničního ložiska v závislosti na úhlu natočení klikového hřídele 
při 8400 min-1 spolu s vykreslenou silou od tlaku plynu ve válci 
 
Upravená tuhost ložiska pro 
deformaci až 0.01 mm 




MKP 2D 9,03·108 1,96·109 
Tab. 4 Upravené tuhosti ložisek dosazené do modelu s pružnými tělesy 
 
Obr. 29 Závislost radiální síly na deformaci z MKP 2D modelu pro širší oblast zatěžování 
y = 962 834,353x - 380,323 
R² = 0,998 
y = 902607x 
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3.4 ÚPRAVA JEDNOVÁLCOVÉHO MODELU PŘIDÁNÍM PRUŽNÝCH TĚLES 
Jak již bylo uvedeno, pro dosažení přesnějších výsledků MBS modelu je vhodné 
vytvořit stěžejní části jako pružná tělesa. Původní tuhý model je upraven z hlediska 
tuhosti ložisek. Tuhý klikový hřídel je nahrazený reálným redukovaným pružným 
tělesem. Blok motoru je zaměněn za obdobně zjednodušenou pružnou variantu.  
Vytvoření pružně deformovatelného tělesa začíná u CAD modelu, který je vhodné 
zjednodušit odebráním radiusů, zkosení a případně dalších složitějších tvarových prvků, 
které ale výrazně nemění hmotnost nebo tenzor setrvačnosti celku. Důvodem je problém 
v načtení formátu IGES do MKP ANSYS. Při ponechání zmíněných detailů totiž většinou 
ANSYS těleso bere jako soustavu povrchů a nikoli jednotný objem.  
Do správně načteného objemu se v materiálových vlastnostech musí kromě 
obvyklých hodnot modulu pružnosti materiálu a Poissonovy konstanty zadat také 
hustota materiálu. Při standardním používání inženýrských jednotek tuna, milimetr, 
megapascal to znamená číselně dosazovat hustotu v jednotkách [t·mm-3].  
V rámci síťování je nutné vytvořit ještě tzv. attachment nodes, tedy uzly které 
následně v ADAMSU umožňují zavazbení tělesa. Tedy jedině v těchto uzlech je možné 
aplikovat silové působení, proto by jejich umístění mělo být podpořené tzv. prutovou 
náhradou, která rozloží toto působení na celou zamýšlenou plochu. Následně se provede 
MKP modální analýza, vyšetření vlastních frekvencí tělesa. Toto řešení je žádoucí jak pro 
prvotní zjištění frekvenčního rozsahu, tak pro pozdější srovnání vlastních frekvencí před 
a po redukci.  
Hotovému plně definovanému tělesu je třeba přiřadit konverzi jednotek. Důvodem 
je že ANSYS nepracuje s jednotkami ale pouze s číselnými hodnotami. V ADAMSU lze 
naopak zadat libovolné jednotky, které se odvozují od mezinárodní soustavy SI. Při 
exportu souborů z ANSYSU musí být nastavený korekční faktor pro délku 1000 a 
hmotnost 0,001, což odpovídá převodu inženýrských jednotek do soustavy SI.  
Posledním krokem je vlastní redukce a export dat z ANSYSU do souboru MNF, 
který je ADAMS schopný načíst. Je v něm uložen zadaný počet vlastních modů tělesa. 
Výraz redukce znamená, že z vyšetřených módů se bere jejich konečný počet (obvykle 
do 30). S rostoucím počtem módů a uzlových bodů roste velikost výstupního souboru. 
Může nabývat stovek MB, složité rozsáhlé modely i několik GB.  
3.4.1 MODÁLNÍ ANALÝZA KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Prvotním úkolem bylo převést geometrii z CAD do ANSYSu aby byly zachovány 
objemy. Byla odebrána veškerá malá zkosení a rádiusy. Pro oválná odlehčení v materiálu 
zalomení se ukázalo, že problém nedělají, a lze je ponechat. Jediným nečekaným prvkem, 
který bylo nutné pro převod odebrat, byly větší úkosy přídavné hmoty závaží na 
zalomeních. Srovnání původního modelu a upravené verze pro ANSYS je vidět na 
obr. 30. Obě varianty se hmotnostně liší jen o 23 g, tj. nepatrně vzhledem k referenční 
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Obr. 30 Srovnání původního (vlevo) a tvarově lehce zjednodušeného klikového hřídele 
Po importu geometrie do ANSYSU byly zadány materiálové charakteristiky pro 
ocel: 
 Modul pružnosti  E = 2,1·105 MPa 
 Poissonova konstanta  μ = 0,3  MPa 
 Hustota oceli   ρ = 7,860·10-9 t·mm-3. 
Dále byly vybrány typy prvků pro vytvoření sítě: 
 Tetraprvek SOLID 187 
 Neřešený prvek MESH 200 ve tvaru QUAD 8node 
 MPC 184 s vlastnostmi prutového prvku RIGID BEAM. 
Prvky MESH 200 a MPC 184 slouží k vytvoření prutové náhrady, ve které je 
uprostřed nadefinovaný centrální uzel rozhraní. Protože výsledky modální analýzy jsou 
určeny pouze pro řešení kmitání, postačuje jednoduchá prutová náhrada po průřezu 
tělesa, viz obr. 31. Nejdříve musí být vytvořena pravidelná plocha, ke které jsou pruty 
uchyceny. K tomu slouží plošná síť z prvků MESH 200, která při řešení nespadá do 
výpočtu. Pro vytvoření prutů je použito převzaté ústavní makro „jezek“, které vybrané 
uzly po obvodu kruhu propojí zvoleným prutovým prvkem a v místě průniku vytvoří 
centrální uzel. 
Prutové náhrady byly připraveny do míst styku klikového hřídele s oběma 
hlavními ložisky, budoucího osazení ojničního ložiska a dále do části výstupu klikového 
hřídele pro uchycení výstupního převodu (v obr. 22 znázorněného setrvačníkem) a na 
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Obr. 31 Detail prutové náhrady určené k vytvoření centrálního uzlu pro uchycení v ADAMSU 
Samozřejmostí je, že prutová náhrada musí být propojena s klikovým hřídelem. 
Jednoduše to lze provést síťováním celého objemu až po vytvoření všech náhrad. Pro 
celkovou složitost hřídele bylo přistoupeno pouze k volnému síťování z jednoduchých 
čtyřstěnných prvků SOLID 187 o přednastavené velikosti 6 mm.  
 
Celkový počet prvků  32 941 
Celkový počet uzlů   51 130 
Obr. 32 Kompletní síť klikového hřídele pro řešení modální analýzy, zhuštění v hřídelových částech 
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Výsledky prvních dvanácti reálných vlastních tvarů z modální analýzy jsou 
znázorněny na následujícím obr. 33. Většinou převládají ohybové tvary kmitání, módy 
č. 8 a 11 znázorňují kmity torzní (je patrné natočení zalomení vůči sobě).  
 
Obr. 33 Přehled vlastních tvarů kmitání pro prvních 12 nenulových vyšetřovaných módů klikového 
hřídele, v pořadí první je vlevo nahoře mód č. 7, poslední vpravo dole mód č. 18 
Výpočet vlastních frekvencí v ANSYSu je proveden dvakrát. Nejdříve se samotným 
tělesem bez prutové náhrady a poté s prutovou náhradou. Rozdíl ve výsledcích 
vzhledem k velikostem frekvencí začínajících na hodnotě přes 1000 Hz je relativně malý. 
Tím je také zkontrolováno, že přítomnost prutů významně neovlivňuje výsledky. 
Pro redukci bylo nakonec vzato v potaz prvních 24 módů včetně nulových. V  tab. 5 
to lze dobře rozeznat. Srovnají-li se frekvence prutového modelu s hodnotami z ADAMSu 
je od módu č. 25 znatelný skok v procentuálním rozdílu.  
U správně redukovaných těles by rozdíl ve frekvencích neměl být větší než 2 %, 
ovšem nelze to říci paušálně. Při výrazně vyšších frekvencích nejnižších vlastních módů, 
řádově v tisících Hz, je tuto zásadu složitější dodržet. 
Vybraný frekvenční rozsah by měl obsahovat všechny možné frekvence buzené 
proměnným momentem. U čtyřdobého jednoválce to znamená hlavní řád složky 
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   (20)  
Uvažujeme-li maximální řád podle obvyklé praxe až κ = 12 a jmenovité konstrukční 
otáčky motoru 8800 min-1, pak vychází maximální frekvence na 1760 Hz. Vzhledem 
k tomu, že hodnota 1760 je překročena již třetím nenulovým módem a rozsah redukce je 
brán do 12500 Hz, je tato podmínka splněna.  
Mód číslo ANSYS1 ANSYS2 ADAMS Rozdíl 
[-] [Hz] [Hz] [Hz] [%] 
7 1185,2 1188,0 1187,6 0,20 
8 1525,9 1522,9 1522,2 -0,24 
9 1962,9 1967,0 1965,7 0,14 
10 3333,3 3332,4 3333,0 -0,01 
11 4359,0 4357,1 4354,2 -0,11 
12 5312,8 5333,4 5350,3 0,71 
13 5347,8 5361,7 5377,7 0,56 
14 5798,6 5806,5 5819,5 0,36 
15 6037,5 6048,4 6210,4 2,86 
16 6117,4 6129,3 6294,1 2,89 
17 7058,1 7055,9 7181,0 1,74 
18 7963,8 7975,8 7980,8 0,21 
19 9024,8 9020,4 9003,2 -0,24 
20 9337,0 9317,9 10190,0 9,14 
21 10903 10887 11311,4 3,75 
22 11300 11301 11373,8 0,65 
23 11785 11737 12571,5 6,67 
24 12428 12382 13150,9 5,82 
25 12572 12583 17136,6 36,31 
26 12894 12886 17568,8 36,26 
27 13328 13299 18658,0 39,99 
28 13939 13921 18857,3 35,28 
29 14535 14532 20295,0 39,63 
30 15504 15497 20449,3 31,90 
Tab. 5 Přehled vlastních frekvencí klikového hřídele spolu s procentuálním maximálním rozdílem 
před a po redukci MKP modelu 
3.4.2 MODÁLNÍ ANALÝZA BLOKU MOTORU 
Vzhledem k faktu, že hlavním cílem práce je naplnění metodiky výpočtu a nikoliv 
přesné výsledky, bylo přistoupeno k formulaci bloku motoru jako jednoduché schránky. 
Modelování přesného tvaru bloku není zásadní náplní práce. 
Podle určujících rozměrů klikového mechanismu byla namodelována CAD 
předloha znázorněná na obr. 34 vlevo. Základními vztažnými rozměry byla především 
                                                        
1 Vlastní frekvence bez započítání prutové náhrady 
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vzdálenost středů ložisek, dále pak maximální poloměr rotujícího klikového hřídele a 
vnější průměry ložisek. 
 
Obr. 34 Vlevo CAD model jednoduchého bloku motoru a vpravo jeho vysíťovaná verze 
Model je ve formátu IGES načten do ANSYSu stejně jako v případě klikového 
hřídele. Liší se ovšem způsobem síťování, které je provedeno prvky typu SHELL pouze 
na vnějších plochách s definovanou tloušťkou. 
Opětovně je pro budoucí ukotvení v ADAMSu vytvořena prutová náhrada, 
tentokrát pouze v místě hlavních ložisek.  
Samotné síťování již zohledňuje budoucí úpravu modelu v MBS systému. Měření 
normálových rychlostí povrchu je předpokládáno bodově po celém bloku, tomu je již 
přizpůsobena síť. V ADAMSu je možné snadno implementovat měřící body – markery – 
přímo na uzly sítě.  
Jednotlivé hrany byly rozděleny na přesný počet elementů, aby síť byla vytvořena 
co nejvíce pravidelně. Výjimkou jsou otvory pro umístění ložisek. Cílem je nadefinovat 
každou plochu tak, že po přidání markerů ji bude možné později rozdělit na dílčí obsahy 
o stejné velikosti. Takto připravená síť je výhodná pro další zpracování výsledků. Při 
vyhodnocení akustického účinku vibrací, kdy jde o stanovení celkového akustického 
výkonu, vzniká potřeba integrovat po ploše kinematickou veličinu odpovídající výkonu 
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Zadané materiálové vlastnosti bloku motoru v ANSYSu: 
 Modul pružnosti  E = 7,0·104 MPa 
 Poissonova konstanta  μ = 0,34  MPa 
 Hustota hliníkové slititny ρ = 2,700·10-9 t·mm-3. 
Použité typy prvků pro vytvoření sítě: 
 Skořepinový prvek SHELL 281 
 MPC 184 s vlastnostmi prutového prvku RIGID BEAM. 
Vyčíslení vlastních frekvencí ukázalo, že první nenulový mód kmitá až při frekvenci 
přes 1600 Hz. To znamená, že buzení od působícího momentu motoru podle vztahu (20) 
je automaticky podchyceno obdobně jako u klikového hřídele. Druhým faktem je, že při 
srovnání prvních třiceti módů vychází maximální frekvence bloku na méně než polovinu 
opět vzhledem ke klikovému hřídeli. Nakonec bylo pro redukci vybráno právě 30 tvarů a 
rozdíl před a po redukci je podle tab. 6 maximálně 3 %. 
Mód číslo ANSYS ANSYS ADAMS Rozdíl 
[-] [Hz] [Hz] [Hz] [%] 
7 1614,7 1615,7 1647,0 2,00 
8 1850,5 1851,6 1892,2 2,25 
9 2220,3 2224,6 2204,5 -0,71 
10 2315,5 2315,9 2324,9 0,41 
11 3023,4 3037,8 2998,4 -0,83 
12 3151,8 3157,3 3012,1 -4,43 
13 3287,5 3295,5 3259,7 -0,85 
14 3705,3 3719,8 3611,6 -2,53 
15 3898,0 3921,4 3814,4 -2,15 
16 4194,8 4196,9 4063,9 -3,12 
17 4266,1 4291,4 4126,6 -3,27 
18 4328,9 4329,2 4294,8 -0,79 
19 4356,8 4357,0 4416,3 1,37 
20 4421,0 4423,8 4467,2 1,05 
21 4660,1 4666,0 4656,7 -0,07 
22 4677,0 4695,2 4665,6 -0,24 
23 5380,5 5377,2 5250,3 -2,42 
24 5800,7 5812,5 5870,1 1,20 
25 5854,8 5895,0 5928,7 1,26 
26 6037,4 6054,3 5959,8 -1,29 
27 6297,5 6310,7 6285,9 -0,18 
28 6450,5 6464,5 6377,4 -1,13 
29 6469,2 6491,6 6548,4 1,22 
30 6577,0 6609,8 6685,8 1,65 
Tab. 6 Přehled vlastních frekvencí bloku motoru spolu s procentuálním maximálním rozdílem před 
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3.4.3 KOMPLETACE MODELU S PRUŽNÝMI TĚLESY 
Sestavení modelu s pružnými tělesy vychází prvotně z modelu tuhého. 
Z předběžných výsledků silového zatížení je provedena již zmíněná úprava radiální 
tuhosti ložisek.  
Výhodou modulu ADAMS Engine je, že klikový hřídel a blok motoru lze jednoduše 
zaměnit příkazem set up flexible block/crankshaft. Stačí načíst *.mnf soubor (výstup 
redukce z ANSYSu) a přiřadit styčné uzlové body. Výsledek je patrný na obr. 36 vlevo. 
 
Obr. 36 Vlevo model klikového mechanismu s pružným klikovým hřídelem a blokem, vpravo pro 
srovnání původní tuhý model 
U pružných těles nesmí být opomenuto tlumení. Výchozí nastavení v ADAMSu je 
takové, že frekvencím do 100 Hz přiřadí 1 % tlumení, rozmezí 100 – 1000 Hz pak 10 % a 
nad 1000 Hz je to již 100 %. Vzhledem k tomu že frekvence pod 1000 Hz pružné modely 
vůbec neobsahují, není možné toto původní nastavení akceptovat. Vedoucím práce mi 
byly doporučeny obvyklé reálné hodnoty tlumení zpočátku 1 % a vyšší frekvence pak 
50 %. Toto rozpětí pokrývá zadaná funkce STEP, která uvedené krajní hodnoty proloží 
splinem podobným lineární funkci. 
STEP(TIME,0,10,0.02, STEP(FXMODE,20.0, 0.01,50, 1)) 
3.4.4 SÍLY BUDÍCÍ KMITÁNÍ BLOKU 
Prvotním řešením finálního MBS modelu je porovnání předpokládaných budících 
sil kmitání pružného a tuhého modelu. Je uvažována radiální síla v hlavních ložiskách a 
boční síla působící na píst z toho důvodu, že jejich účinek nemůže být zachycen jinde, 
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Pro porovnání je v obr. 37 vykreslena radiální síla v hlavním ložisku vypočítaná na 
základě tuhého (modře) a pružného modelu (červeně). Lze si všimnout rozdílu mezi 
prvním a druhým cyklem v případě pružné varianty. Obecně je nutné počítat s tím, že 
první počítaný cyklus se v ADAMSu většinou liší i přes zadání přechodného stadia do 
výpočtu. V prvním cyklu (úhel 0-720°) jsou kromě menší maximální síly patrné i drobné 
odlišnosti v jejím průběhu. Provede-li se ovšem vykreslení ještě dalších následujících 
cyklů, mají už v podstatě stejný průběh jako v grafu druhá část od 720° do 1440° úhlu 
natočení. 
 
Obr. 37 Srovnání radiálního silového zatížení hlavního ložiska u pružného a tuhého modelu,  
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Na obr. 38 je patrný jistý rezonanční stav připadající na druhou otáčku druhého 
cyklu klikového hřídele, povětšinou při expanzním zdvihu. Lze předpokládat, že 
původcem je pružný blok motoru, což je jediná část, která se v oblasti působení boční 
síly oproti tuhému modelu změnila.  
Detailnější popis jakým způsobem je řešen převod signálu z časové domény do 
frekvenční, je uveden až v následující kapitole 4. Už zde ale byl pro interpretaci kmitů 
boční síly použitý zjednodušený převod pomocí příkazu FFT (Fast Fourier 
Transformation) přístupný přímo v postprocesoru ADAMSu, viz obr. 39.  
 
Obr. 39 Závislost amplitudy boční síly na frekvenci, FFT pro druhý cyklus 720 – 1440° 
Zkoumaný průběh částečné rezonance z obr. 38 má evidentně ze všech ostatních 
nejmenší periodu, proto ho lze bezpečně ve frekvenčním zobrazení zařadit do oblasti 
lokálního maxima kolem 750 Hz. Podíváme-li se v tuto chvíli na vlastní frekvence bloku 
z předchozí modální analýzy, frekvence 750 Hz je příliš nízká. Spojitost s vlastním 
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4 ŘEŠENÍ USTÁLENÉHO VYNUCENÉHO KMITÁNÍ BLOKU MOTORU 
4.1 MOŽNOSTI ZPRACOVÁNÍ VÝSLEDKŮ 
Konkrétní metodika pro řešení vibrací a analýzy jimi emitovaného hluku je 
popsána např. v pracích [29], [30]. Autoři vychází stejně jako v mém případě 
z normálových rychlostí povrchu. Způsob jejich získání pro konkrétní danou součást se 
ale liší. 
Práce [29] vychází z harmonické analýzy tělesa v programu ANSYS. Na dané těleso 
jsou aplikovány okrajové podmínky a je sledována odezva předem na základě zkušenosti 
zvolených bodů na působení zatěžujících sil, které jsou získány z MBS simulace nebo 
nahrazeny jednoduchým harmonickým průběhem předpokládaného zatížení. Analýza je 
provedena pro rozsah frekvencí s daným mezikrokem. Výsledky v podobě posuvů 
v závislosti na frekvenci je nutné zpracovat na normálové rychlosti. Zjednodušeně to 
znamená provést první derivaci a nalézt normálu k povrchu, což autor provádí 
v MATLABu.  
Přihlédneme-li ke konkrétnímu problému stanovení vibrací bloku motoru, je 
naprosto nezbytná automatizace převodu dat mezi jednotlivými programy a 
samozřejmě vlastní pokročilé programovatelné zpracování. Tímto přístupem je možné 
pojmout relativně velké množství měřených bodů, což znamená možnost zobrazit 
výsledky pro konkrétní zvolenou frekvenci a libovolné otáčky po celém tvarově složitém 
povrchu.  
Naopak, přístup založený primárně na multi-body systému, je použitý autorem 
v práci [30]. Po kompletaci modelu je další postup jednodušší, protože většina kroků se 
provede naráz jedinou simulací v tomto programu. Vzhledem k tomu, že primárně jsou 
všechny charakteristiky v MBS vynášeny v závislosti na čase, je třeba dodatečně provést 
jejich rozklad do jednotlivých harmonických složek a získat tak frekvenční obraz. Toto 
řešení se zdá výhodnější pro konkrétní zkoumání jednoho nebo několika málo míst na 
povrchu, pro které lze poměrně výstižně vykreslit závislost amplitudy rychlosti kmitu na 
frekvenci a zároveň otáčkách (Campbellův diagram). Průnik obou způsobů je znázorněn 
na obr. 40.  
V této práci je díky tvarově zcela absolutně provedenému zjednodušení bloku 
motoru možné provést naopak všechny hlavní kroky v MBS programu a přitom pokrýt 
celý rozsah povrchu kontrolními body. Normálové rychlosti lze vyčíslit přímo ze 
simulace zátěžného stavu pro celý cyklus, protože orientace základních ploch je 
pravidelná, a v případě válcové plochy lze normálu jednoduše vyjádřit goniometrickou 
funkcí. Jedinou nevýhodou je, že výsledky jsou závislé na čase (respektive 
zprostředkovaně přes otáčky na úhlu natočení klikového hřídele) a je třeba je nejprve 
Fourierovou transformací převést do frekvenčního spektra, abychom mohli přistoupit 
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Obr. 40 Příklad porovnání dvou reálných metod pro stanovení vibrací o frekvenci 500 Hz [29] 
 
4.2 MBS SIMULACE 
Na základě sestaveného modelu (viz kapitola 3) byla provedena simulace při 
otáčkách maximálního momentu 6000 min-1, jejímž cílem je zjištění normálových 
rychlostí po celém povrchu bloku motoru. Protože úloha je řešena jako modelová, je 
počítán pouze tento významný zátěžný stav. Poté byl blok konstrukčně upraven 
přidáním vyztužujícího žebra a obdobný výpočet byl zopakován. Provedení přídavného 
žebra je na obr. 42. I bez zkušenosti lze dojít k předpokladu, že po vyztužení by mělo 
dojít na plochách válce motoru ke snížení vibrací, k poklesu amplitudy normálové 
rychlosti. Právě k objektivnímu porovnání takového typu výsledků se orientoval další 
postup. 
Za tímto účelem byly do modelu v MBS vloženy markery, ve kterých je měřena 
kolmá složka rychlosti k dané ploše. Celkem bylo do modelu přidáno 100 měřících bodů 
spolu s požadavkem na měření uvedené složky rychlosti.  
Celkový povrch bloku byl rozdělen do osmi dílčích ploch, mezi které byly měřící 
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Obr. 41 Vlevo zobrazení měřících bodů – markerů na povrchu bloku motoru a vpravo způsob 
rozdělení povrchu na plochy 
 
 
Obr. 42 Úprava bloku přidáním zkušebního žebra a jeho umístění vzhledem ke klikovému 
mechanismu 
Konstrukční úprava bloku přidáním žebra částečně utlumila kmity boční síly 
(obr. 43) a současně se zvýšil jejich podíl připadající do vyšších frekvencí (obr. 44). 
Dále byla sledována změna vlastních tvarů a frekvencí některých módů bloku. V nich je 
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frekvencích obsahují výkmit válcové části bloku. Všechno nasvědčuje tomu, že i přes 
neshodu vlastních frekvencí budící boční síly a volných tvarů kmitání bloku k jejich 
vzájemnému ovlivnění dochází. 
 
Obr. 43 Odlišný tvar boční síly pro blok bez žebra a se žebrem 
 
 
Obr. 44 Rozdíly v modální analýze bloku bez žebra a se žebrem spolu s frekvenční závislostí 
amplitudy boční síly na píst  
Srovnávání frekvencí u rozkladu boční síly (obr. 39 a obr. 44) docela dobře 
ilustruje, že zvolené žebro způsobilo změnu spektra boční síly. Oproti variantě bez žebra 
se poslední lokální maximum zvýšilo asi na 1200 Hz oproti původním 750 Hz. Velikost 
amplitudy se zmenšila přibližně na polovinu. Proto lze očekávat i významnou odezvu 
v rychlosti kmitů přinejmenším v místech, kde přímo boční síla působí (plocha 6). 
Mód číslo BEZ žebra SE žebrem Rozdíl 
[-] [Hz] [Hz] [%] 
7 1647,0 1651,0 0,24 
8 1892,2 1888,0 -0,22 
9 2204,5 2267,9 2,88 
10 2324,9 2340,2 0,66 
11 2998,4 2999,8 0,05 
12 3012,1 3150,6 4,60 
13 3259,7 3397,4 4,23 
14 3611,6 3619,8 0,23 
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4.2.1 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ DVOU VARIANT BLOKU NA KVÁDROVÉ ČÁSTI 
Na obr. 45 je opět vidět značný rozdíl průběhu prvního cyklu (0 – 720°) a cyklu 
následujícího (720 – 1440°) a dalších. Validních hodnot výpočtový model v prvním cyklu 
nenabývá. Tento stav byl již popsán u vyčíslení boční síly působící na válec motoru na 
str. 55. Z ustáleného řešení (výběr na obr. 45) lze usuzovat, že zjednodušené spojení 
válce a skříně motoru patrně dovoluje dosažení rezonančního stavu, který proniká do 
všech výsledků prostřednictvím budící boční síly. Malá perioda a vyšší frekvence těchto 
navíc buzených stavů byla již popsána, včetně nepřímé souvislosti s vlastními 
frekvencemi.  
Přesné posouzení, zda pro pozdější zpracování stačí vybrat např. pouze druhý 
cyklus v pořadí, resp. nakolik jsou další cykly se zvoleným shodné, bylo provedeno jen 
orientačně. Náhodně bylo vybráno několik měřených markerů a byla u nich provedena 
zadaná simulace pro 4 cykly, jeden z nich je právě na obr. 45. 
 
Obr. 45 Průběh rychlosti náhodného markeru 39 (plocha 4) během 4 cyklů 
Srovnáním rychlostí ve stejných resp. odpovídajících časových bodech pro daný 
cyklus vychází průměrný rozdíl kolem 1 – 2 % s tím, že pro nižší rychlosti může být 
rozdíl i o něco vyšší. Na výsledné porovnávání vibrací dvou konstrukčních variant by to 
nemělo mít vliv, resp. daly by se nalézt užitá zjednodušení modelu, která mají vliv větší. 
Vlastní spočítané průběhy rychlostí všech nadefinovaných markerů z vybraných 
označených ploch v provedení pro verzi bez žebra a se žebrem, časově vybrané 
konkrétně pro druhý cyklus jednostavové zkoušky 6000 min-1, jsou vykresleny na 
následujících grafech (obr. 46, obr. 47).  
Tvary časového průběhu rychlosti kmitů v obr. 46 jsou záměrně zobrazeny na 
třech vzájemně kolmých plochách. Výsledky např. pro plochu č. 1 a 2 jsou obdobné, 
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Rychlost kmitů na obr. 46 je závislá na úhlu natočení klikového hřídele (čase), ale 
již na první pohled je možné zjistit, která harmonická složka tohoto signálu bude 
převládat. Každou harmonickou funkci lze vyjádřit jako konečný součet Fourierovy řady. 
Míru jejich uplatnění zobrazuje vyjádření ve frekvenční závislosti. Na jeden cyklus 
čtyřdobého motoru jsou u ploch 1 a 3 patrné primárně dvě periody, což znamená, že 
bude převládat matematicky druhý řád harmonické frekvence, u plochy 3 patrně 
významně doplněný o řád čtvrtý. Plochu 4 v tomto smyslu není jednoduché odhadnout, 
míra uplatnění harmonických složek bude složitější. 
Celkově největších rychlostí kmitů je dosahováno v částech kolmých na osu 
klikového hřídele a osu válce (plocha 1, 2). Amplituda velikosti rychlosti je stabilně až 
500 mm·s-1. Naopak rychlost kmitů působící v ose klikového hřídele (plocha 4, 5) má 
velikost průměrně do 100 mm·s-1.  
Obr. 47 ukazuje kmitání stejných ploch při řešení bloku se žebrem. Pro snadnější 
orientaci je ponechán i stejný rozsah hodnot závislé osy y. Globálně lze říci, že hlavní 
harmonické složky zůstávají téměř beze změny, až u vyšších řádů dochází k malé 
korekci. Plocha 4 vykazuje jistý celkový pokles amplitud, ale zde se evidentně jedná již o 
kmity vyšších frekvencí. Tento závěr koresponduje s předpokladem uvedeným na konci 
kapitoly 4.2. 
I podrobnější porovnání vibrací ve zmíněné kvádrové části obálky se žebrem a bez 
žebra se jeví ve výsledku jako málo rozdílné. Hledáme-li vyšší rychlosti kmitů, narazíme 
na dominantní jednu nebo dvě základní harmonické složky, které určitě pochází 
z pohybu celého bloku v rámci tuhosti jeho uložení. Naopak plochy, kde převládají vyšší 
řády, nekmitají nijak zvláště vysokými rychlostmi.  
4.2.2 POROVNÁNÍ VÝSLEDKŮ DVOU VARIANT BLOKU NA VÁLCOVÉ ČÁSTI 
Na válcové obálce, označené jako plocha 6 (představuje povrch celého válce), byly 
nalezeny největší rozdíly ve velikosti kmitů pro variantu se žebrem a bez žebra, což se 
vzhledem ke geometrickému umístění žebra dalo očekávat. 
Z porovnání hodnot na místech jednotlivých markerů nalezneme, že největší rozdíl 
vzniká v bodech nejblíže „volnému“ konci vložkové části. Nejvýznamnější rozdíl je pro 
dvojici ležící na spojnici pootočené o 45° (vyznačeno na schématickém obr. 48). Průběh 
rychlostí v těchto bodech je na obr. 49.  
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Obr. 49 Zobrazení normálových rychlostí dvou významných bodů na válcové ploše 6  
Z těchto výsledů je patrné, že dodané žebro způsobilo výrazné utlumení amplitud 
rychlostí vyšších frekvenčních řádů.  
Popis průběhů po obálce je poněkud složitější, proto jsou uvedené pouze dva 
exemplární příklady. Důvodem je, že se zde skládají rychlosti působící ve dvou osách, 
které jsou jinak značně odlišné. Proto vynesení všech bodů společně do jednoho grafu by 
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4.3 HARMONICKÁ ANALÝZA KMITŮ 
Vibrace lze podobně jako jakýkoliv průběh „signálu“ vyjádřit ve formě součtu členů 
Fourierovy řady, tj. součtem jednotlivých harmonických funkcí vynásobených 
koeficienty, které představují významnost zastoupení příslušné frekvence 
v rozkládaném signálu. V zobecnění přechází součet řady přes jednotlivé frekvence 
limitním snižováním změny frekvence členů k nule na Fourierův integrál. Rozklad 
signálu (v případě kmitů jde o periodický průběh velikosti rychlosti deformace daného 
bodu povrchu) do součtu harmonických kmitů o jednotlivých frekvencích, obecně na 
průběh spojité funkce frekvence, vyjadřující míru zastoupení hodnoty frekvence v 
rozkládaném signálu, přináší zcela jinou kvalitu informace, než pouhé pozorování 
časového průběhu. Tento standardní přístup je již dnes samozřejmou součástí 
vyhodnocení všech časových průběhů. I pro objektivní hodnocení průběhu kmitů je 
třeba stanovit závislost amplitud na frekvenci, tedy rozklad složeného signálu do 
frekvenčních spekter. Po praktické stránce jde jen o výběr vhodného SW. 
V práci již byla uvedena harmonická analýza boční síly působící na válec 
provedená přímo v ADAMSu. Možnosti jejího uplatnění jsou v rámci vyčíslení amplitud 
jednotlivých harmonických řádů spíše jenom informativní.  
Za účelem harmonické analýzy jsou data vypočítaná na základě simulace 
v ADAMSu vyexportována jako tabulka hodnot (textový soubor), aby s nimi bylo možné 
dále pracovat, resp. načíst je jako vstup do matematického programu MATLAB. Až zde je 
pak proveden Fourierovou transformací rozklad signálu do jednotlivých složek. Pro 
efektivní výpočet byl od vedoucího práce přejat skript a upraven pro konkrétní data. 
Počet bodů, harmonických složek atd. 
S výstupními hodnotami harmonické analýzy všech měřených rychlostí 
v MATLABu je již možno nějakým způsobem pracovat, protože přímo každému řádu 
frekvencí je přiřazena číselná amplituda rychlosti. 
Pro úplnost je ještě vhodné doplnit, že z matematického hlediska první řád 
harmonické složky znamená, že za jednu otáčku proběhne jedna perioda harmonické 
funkce sinus nebo kosinus. Jenže u čtyřdobých motorů se zaměřujeme na popis jednoho 
cyklu, který obsahuje otáčky dvě. Promítnutím sinusové (kosinové) periody do dvou 
otáček vznikne první v pořadí harmonická složka řádu 0,5. Jednoduše řečeno se u 
čtyřdobých motorů harmonické složky odvíjí od polovičních řádů, tedy 0,5; 1; 1,5; 2 atd. 
I když z hlediska matematiky je to terminologie nesprávná a definovat by se měly pouze 
celočíselné násobky 1, 2, 3, 4 atd., v oblasti spalovacích motorů je toto pojetí běžně 
zavedené v praxi. Na to je třeba pamatovat i při zadávání počtu harmonických složek do 
MATLABU a při jejich převádění na frekvenci podle vztahu (20) na str. 50.  
Harmonická analýza je u všech zpracovávaných průběhů provedena pro prvních 
šedesát členů (30 harmonických), což znamená pokrytí ve frekvenční doméně do 
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Řád harmonické složky 
Plocha 6 bez žebra  






4 ŘEŠENÍ USTÁLENÉHO VYNUCENÉHO KMITÁNÍ BLOKU MOTORU 
4.4 VÝSTUPNÍ ČÍSELNÁ CHARAKTERISTIKA URČUJÍCÍ MOŽNOU MÍRU HLUKU 
Pro výstupní popis míry kmitání bodu je použita integrální charakteristika 
založená na kvadrátu amplitudy normálové rychlosti povrchu vn a vysčítaném přes 
zadané frekvenčním spektrum, tzn., že ji lze vyjádřit jednou číselnou hodnotou 
(numericky integrovaný kvadrát rychlosti). V práci [29] je zmíněná veličina nazvaná 
„mobility“ E, která má vyjádřit předpoklad velikosti zvukového projevu (akustické 
emise) z řešeného kmitajícího povrchu. Její přejatá definice je uvedena ve vztahu (21). 
   
 
 




 (21)  
Ve výpočtu uváděném v [29] není jednoznačně popsáno, jakým způsobem se do 
předchozího výpočtového vztahu započítává plocha, které přísluší řešená normálová 
rychlost. Určitě je rozdíl, jestli stejnou rychlostí kmitá ploška 4 elementů přiřazených 
k jednomu uzlu MKP sítě o velikosti v jednotkách mm2 nebo deska s rozměry hran ve 
stovkách mm. Lze předpokládat, že hluk emitovaný ve druhém případě bude vyšší. 
Autor [29] především řeší zjištění normály k uzlu a výpočet v těchto uzlech, plochu 
potom asi není nutno zvláště vyjadřovat. 
Tato práce se především soustředí na posouzení ploch, proto předchozí vztah není 
možno správně použít. V citovaném zdroji [31] je uveden upravený způsob výpočtu 
mobility pro celkovou plochu tvořenou elementy, kde již plocha je započítána. Upravené 
vztahy vzhledem k použitému značení jsou pod číslem (22, 23): 





     
∑          
  
 
    
 (22)  
kde suma vyjadřuje součet přes všechny elementy plochy a výsledná mobilita je pro 
jednu konkrétní frekvenci. Druhotná sumace (23) pak řeší součet mobilit pro frekvenční 
interval.  
   ∑ ( )
  
  
 (23)  
V původní verzi je vztah (22) o něco složitější, protože předpokládá rozdělení 
plochy do elementů MKP sítě, které jsou tvořeny několika uzly. Aby výstupem z nich 
vznikla jediná rychlost, jsou dílčí rychlosti uzlů sloučené do aritmetického průměru. 
V této práci jsou elementární plošné jednotky větší (4 prvky) a cíleně byl marker 
umístěný do jejich středu. Spočítaná rychlost v tomto měřícím bodě je brána jako 
průměrná hodnota po celé ploše automaticky. 
Pravidelným rozdělením sítě bloku do stejně velikých plošných elementů je možno 
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konstantní. Výsledný odvozený použitý způsob výpočtu potom vznikne sloučením 
předchozích dvou kroků (22, 23). 
   
 
 
 ∑ ∑   ( )
      
 
     
  
  
 (24)  
Zde odlišné označení vztažné plochy S4el znamená, že je tvořena čtyřmi prvky 
původní MKP sítě. Jednotkově bylo zvoleno dosazování rychlosti v mm·s-1 a plochy 
v metrech aby číselné hodnoty vycházely v přijatelném výsledném řádovém rozsahu. 
Uvedená volba dává výsledné číselné hodnoty E v oblasti 103 až 10-3. 
Interpretace vztahu (24) vzhledem k předpokladu, že má reprezentovat míru 
vyzařovaného hluku, by z fyzikálního hlediska měla představovat vyjádření hustoty 
energie předávané do okolí. Výraz  
 
 
 z kvadrátu rychlosti tomu formálně odpovídá. 
Ovšem není zde brána v potaz případná rozdílnost fází kmitů jednotlivých místech 
povrchu. Interference akustických vln, která musí být použita v jakékoliv větší 
vzdálenosti od emitujícího zdroje, by to musela rovněž zahrnout. Tento aspekt není zde 
ani v dalším brán v potaz. 
V tuto chvíli lze pozměněnou charakteristiku mobility brát pouze jako diferenční. 
To znamená, že vypovídající hodnotu má jedině jako porovnání dvou stejně 
vypočítaných hodnot, ale její číselná velikost sama o sobě přímo neodpovídá výkonu 
předávaného do okolního prostředí. V tuto chvíli pak ani nemá smysl uvažovat nad 
dosazovanými jednotkami rychlosti a plochy, pouze je důležité tyto jednotky u všech 
dosazení zachovat stejné. 
Pro lepší vypovídací schopnost odlišnosti výsledků vzhledem k hluku je vhodné 
provést převedení na hladiny hodnot. Při znalosti principu decibelové stupnice, není sice 
tento převod nezbytně nutný, ale pro zobrazení řádových rozdílů do jednoho grafu to to 
má velkou přednost. Rizikem je, že výsledek může být zjednodušeně mylně spojován 
např. s běžně udávanou hladinou akustického tlaku nebo intenzity, i když s ní nemá nic 
společného. Hlavním významem zůstává korektní grafické zobrazení. 
           
 
     
 (25)  
Referenční rychlost je zadána stejná jako v publikacích [29] [30], příp. [31] a to 
5·10-5 mm·s-1. 
Pro interpretaci výsledků si stačí uvědomit, že na to aby se zvedla hladina o 10 dB, 









5.1 STAV PŘI KONSTANTNÍCH OTÁČKÁCH MOTORU 
Hlavní výsledky práce představuje zhodnocení vibrací bloku pro jejich možnosti 
akustického projevu. Porovnávací charakteristikou byla zvolena upravená veličina 
mobility E, doplněná o hladinu v decibelových jednotkách.  
Nejprve jsou hodnoceny vibrace bloku a jeho částí celkově v celém definovaném 
kmitočtu, výsledky jsou v následující tab. 7. 
 
BEZ žebra SE žebrem 
  
BEZ žebra SE žebrem 
 
 
Mobility E Mobility E Rozdíl 
 
Hladina E Hladina E Rozdíl 
 
[-] [-] [%] 
 
[dB] [dB] [dB] 
Plocha 1 1517,07 1468,27 3,2 
 
117,83 117,69 0,1 
Plocha 2 1493,06 1447,56 3,0 
 
117,76 117,63 0,1 
Plocha 3 324,93 324,21 0,2 
 
111,14 111,13 0,0 
Plocha 4 15,94 9,21 42,2 
 
98,04 95,66 2,4 
Plocha 5 23,99 8,12 66,1 
 
99,82 95,12 4,7 
Plocha 6 2873,21 2244,42 21,9 
 
120,60 119,53 1,1 
Plocha 7+8 141,94 137,33 3,2 
 
107,54 107,40 0,1 
SUMA 6390,13 5639,13 11,8 
 
124,08 123,53 0,5 
Tab. 7 Přehled velikosti mobilit a jejich hladin pro jednotlivé dílčí plochy bloku a sečtené do 
výsledné sumy pro celý blok 
 
Obr. 52 Grafické srovnání hladin mobilit pro jednotlivé dílčí plochy bloku a sečtené do výsledné 



























Srovnání mobility pro části bloku a všechny frekvence 







Pro lepší představu o velikostech rozdílů decibelových hodnot je vhodné odkázat 
se na rešeršní část a kapitolu 1.4, kde jsou srovnané hlukové limity z roku 1962 se 
současným stavem. I když se nebavíme přímo o hladině akustické intenzity, číselně mají 
rozdíly v hladině mobility odpovídající význam. Jako konkrétní příklad můžeme uvést 
pokles hlučnosti osobních vozidel o 10 dB, což znamená signifikantní rozdíl. Jedná se o 
„pokrok“ za období 50 let. Další pokles navíc o 2, příp. 4 dB je zatím v současném stavu 
těžko akceptovatelný. 
Z tabulky hladin hodnot tab. 7 nebo z grafu na obr. 52 je jasně vidět, že u 
některých dílčích ploch je diference relativně nevýrazná, zatímco u jiných nabývá rozdíl 
alespoň jednotek decibel, což už zřetelné je. Příčinou je jednoznačně převaha nízkých 
řádů frekvencí kmitů do 200 Hz (2 harmonická), jejichž vysoké amplitudy převažují ve 
vyčíslení mobility (dáno kvadrátem rychlosti). 
Příspěvek ploch 4 a 5 (kde jsou odchylky největší) do celkové mobility bloku je asi 
100 krát menší ve srovnání s nejvýznamnější obálkou válce. O velikých rychlostech 
kmitů se zde tedy nedá hovořit. Ovšem hlavním důvodem malého příspěvku do mobility 
zůstává naprosto odlišné spektrum harmonických řádů, ve kterých jsou amplitudy 
rozdělené mnohem rovnoměrněji až do 1500 Hz (15 řád). Příspěvek žebra, jak již bylo 
vidět dříve, znatelný až při vyšších frekvencích, se proto zde projevil více. 
Tím, že se na válcové části (plocha 6) projevují řádově rozdílné budící účinky ve 
dvou osách, odpovídající složky rychlosti kmitů v těchto osách jsou také bohatší na 
amplitudy v širším frekvenčním rozmezí, což se v menší míře nakonec projevuje i 
ve  výsledném celkovém rozdílu 0,5 dB obou konstrukčních variant.  
I když jsou nějaké rozdíly v hladině mobility nalezeny, nevypovídá to ještě nijak 
zvláště o možném zvukovém vjemu. Citlivost lidského sluchu na kmity nízkých frekvencí 
je nižší. Hlavní jsou až frekvence v řádu jednotek kHz.  
Z tohoto zřetele jsou dále vibrace bloku sledovány na definovaných frekvenčních 
intervalech, aby bylo možno lépe zhodnotit, jakým způsobem se přítomnost žebra 
odráží. Hranice na 2000 Hz byla zvolena záměrně, protože nad touto mírou již 
normálová rychlost dosahuje relativně malých hodnot a příspěvek pro mobilitu 
počítanou dle předešlých zásad a jednotek je nad 2000 Hz již nejvýše v tisícinách. 
Výjimku opět tvoří plocha 6.  
Postupným přiřazováním hodnot mobility jednotlivým plochám pro frekvenční 
intervaly po 200 Hz (pro rozsáhlost není uvedeno, zpracováno jen v datové formě) bylo 
zjištěno, že válcová oblast 6 tvoří jednoznačně dominantní hodnoty, které převyšují 
ostatní 10x až 100x, a to v souladu se zvyšujícím se kmitočtem. Proto byl nejdříve pro 
tento případ vyzkoušen plný interval vzešlý z harmonické analýzy až do 3000 Hz. 
Následující tabulka a graf ukazuje zhodnocení vibrací i s ohledem na možná 
významná slyšitelná pásma pro válcovou část bloku. Frekvenční intervaly jsou uváděné 
vždy včetně krajních hodnot. (Původní rozložení rychlosti v čase do harmonických 







Rozdíly v tabulkách jsou brány tak, že ve smyslu poklesu hodnot je znaménko 
kladné a při eventuálním nárůstu záporné (očekáváno pouze v malé míře a znázorněno 
tučně).  
 
Plocha 6 Plocha 6 
  
Plocha 6 Plocha 6 
 
 
BEZ žebra SE žebrem 
  
BEZ žebra SE žebrem 
 Frekvence Mobility Mobility Rozdíl 
 
Hladina E Hladina E Rozdíl 
[Hz] [-] [-] [%] 
 
[dB] [dB] [dB] 
0-200 2211,126 2106,780 4,7 
 
119,47 119,26 0,2 
250-400 174,4733 43,4981 75,1 
 
108,44 102,41 6,0 
450-600 155,1506 15,1789 90,2 
 
107,93 97,83 10,1 
650-800 215,7497 7,9162 96,3 
 
109,36 95,01 14,4 
850-1000 61,6352 9,0702 85,3 
 
103,92 95,60 8,3 
1050-1200 19,8518 34,5467 -74,0 
 
99,00 101,40 -2,4 
1250-1400 17,1244 26,7736 -56,3 
 
98,36 100,30 -1,9 
1450-1600 14,4268 0,5967 95,9 
 
97,61 83,78 13,8 
1650-1800 3,2258 0,0403 98,8 
 
91,11 72,07 19,0 
1850-2000 0,4405 0,0154 96,5 
 
82,46 67,90 14,6 
2050-2200 0,0633 0,0081 87,2 
 
74,03 65,11 8,9 
2250-2400 0,0380 0,0052 86,3 
 
71,82 63,18 8,6 
2450-2600 0,0124 0,0024 80,6 
 
66,95 59,82 7,1 
2650-2800 0,0026 0,0014 46,2 
 
60,17 57,48 2,7 
2850-3000 0,0021 0,0013 38,1 
 
59,24 57,16 2,1 
Tab. 8 Přehled velikosti mobilit a jejich hladin pro jednotlivé frekvenční intervaly válcové plochy 6 
 
 

























Srovnání mobility pro válcovou část a dílčí frekvenční 
intervaly 







Vyhodnocení původního předpokladu o snížení amplitud v rozsahu vyšších 
frekvencí a skutečných výsledků je poněkud složitější. Podíváme-li se na graf z obr. 53, 
tak je patrná základní sestupná tendence v obou variantách. V každém případě je vždy 
patrná malá oblast lokálního nárůstu vibrací bez žebra v rozsahu asi 450 až 1000 Hz a 
se žebrem stejná situace asi mezi 1000 a 1400 Hz. Právě ve druhém zmiňovaném 
rozmezí je pokles amplitud omezený, až případně přechází v malý nárůst. Zde je dobré 
odkázat na průběhy boční síly, kde je ve frekvenční závislosti obdobná změna.  
Z hlediska vlastní hlučnosti je nutné se zaměřit především na oblast řádově od 
1000 Hz výše. Z výsledků vyplývá, že koncept se žebrem by byl nejvíce výhodný v oblasti 
od 1450 Hz výše, protože alespoň zde je významný předpoklad snížení hluku o 14 dB 
alespoň v prvním navazujícím intervalu 1450 – 1600 Hz. Číselně je vydatnost vibrací 
v dalších vyšších intervalech už menší. I když je rozdíl podobně výrazný, hladina hluku je 
již celkově mnohem níže. 
Pro přesné akustické vyhodnocení bychom museli uplatnit např. váhový filtr 
typu A, který uvádí, jakou mírou přispívají do hlučnosti i oblasti mimo stěžejní 
frekvenční rozsah lidského ucha (kolem 2000 až 3000 Hz, viz následující obr. 54). 
 
Obr. 54 Číselně vyjádřené korekce váhového filtru typu A [32] 
V tomto případě se jedná pouze o odhad, protože frekvenční kroky výpočtu jsou 
relativně vysoké. Nicméně se žebrem i po korekci od 250 do 1000 Hz na orientačně 
stejnou hladinu, lze tuto frekvenční oblast považovat za potenciálně nejhlučnější 
(maximum v 650 až 800 Hz). U prvního intervalu při uvažovaném snížení o 20 dB pro 
hlavní první řád o frekvenci 100 Hz, se jeho význam uplatněním korekce hodně snižuje. 
Se žebrem je odhad mnohem jednodušší, protože předchozí významná frekvenční 
oblast je významně tlumena o 6 až 14  dB. Významu nabývá oblast mezi 1050 a 1400 Hz, 
která díky nulové až kladné korekci by byla z hlediska míry hluku pravděpodobně 
nejdůležitější. Vzápětí doprovázená prvním intervalem sníženým o 20 dB. 
Celkově shrnuto, po překonání frekvence 1500 Hz dochází k útlumu vibrací u obou 
variant bloku. Přítomnost žebra tento útlum ještě dále posiluje. U hranice 3000 Hz už je 







frekvenčními kroky je oproti předešlému již nevýznamná, a to jak se žebrem i bez žebra. 
Na závěr jsou stejně zhodnoceny vibrace celého bloku, viz tab. 9 a obr. 55. 
 
Celý blok Celý blok 
  
Celý blok Celý blok 
 
 
BEZ žebra SE žebrem 
  
BEZ žebra SE žebrem 
 Frekvence Mobility Mobility Rozdíl 
 
Hladina E Hladina E Rozdíl 
[Hz] [-] [-] [%] 
 
[dB] [dB] [dB] 
0-200 5625,928 5449,418 3,1 
 
123,52 123,38 0,1 
250-400 204,042 59,635 70,8 
 
109,12 103,78 5,3 
450-600 175,269 22,954 86,9 
 
108,46 99,63 8,8 
650-800 237,211 13,376 94,4 
 
109,77 97,28 12,5 
850-1000 74,631 16,589 77,8 
 
104,75 98,22 6,5 
1050-1200 35,535 47,762 -34,4 
 
101,53 102,81 -1,3 
1250-1400 18,345 28,63 -56,1 
 
98,66 100,59 -1,9 
1450-1600 15,221 0,697 95,4 
 
97,85 84,45 13,4 
1650-1800 3,461 0,0477 98,6 
 
91,41 72,81 18,6 
1850-2000 0,488 0,0181 96,3 
 
82,90 68,60 14,3 
Tab. 9 Přehled velikosti mobilit a jejich hladin pro jednotlivé frekvenční intervaly celého bloku 
 
Obr. 55 Grafické srovnání hladin mobilit pro celý blok a jeho jednotlivé frekvenční intervaly 
Pro celkovou sumu celého bloku byl ponechán rozsah pouze 0 – 2000 Hz a i na 
něm je poznat, že průběh do značné míry kopíruje hodnoty pro válcovou část. Přičemž 
rozdíly k blížící se frekvenci 2000 Hz jsou postupně srovnávány. To potvrzuje řádově 
























Srovnání mobility pro celý blok a dílčí frekvenční 
intervaly 







5.2 ROZBĚHOVÁ ZKOUŠKA 
Rozběhová zkouška v rozmezí otáček 4000 až 8000 min-1 je v práci uvedena hlavně 
pro úplnost, kvůli jejímu zmínění v úvodní rešeršní části. Výstupní charakteristika 
(tříosý graf) zřetelně hned ukazuje převládající vlivy amplitud rychlostí, ale na bližší 
číselné porovnání možné hlučnosti není příliš vhodná.  
Časový průběh simulace pro uvedené spektrum otáček je uveden na obrázku 
obr. 56. Tvorba výstupních grafů je poměrně jednoduchá díky přímému grafickému 
zpracování v postprocesoru ADAMSu. Doplnění o frekvenční osu provede program 
automaticky, výsledek zobrazený v perspektivě je na obr. 57.  
 
Obr. 56 Časový záznam průběhu rychlosti jednoho bodu vzhledem k otáčkám v rozmezí 4000 až 
8000 min-1. Červeně varianta bez žebra a modře se žebrem 
 







Převedeme-li výstupní 3D graf na pohled shora vznikne Campbellův diagram. Pro 
lepší přehlednost je uveden stejný graf dvakrát. Obr. 58 vystihuje barevné maximum, 
zatímco na obr. 59 jsou díky stínování viditelné i ostatní složky, ale barevné spektrum je 
v tomto zobrazení částečně potlačeno. 
 
Obr. 58 Campbellův diagram pro blok bez žebra (bod z plochy 6) 
 
Obr. 59 Campbellův diagram pro blok bez žebra (bod z plochy 6), stínovaný 
Rozbor výsledků Campbellova diagramu je poměrně snadný. Grafické spojnice 
vycházející z teoretického bodu [0,0] představují jednotlivé harmonické řády sledované 
rychlosti. Jejich společný počátek není viditelný, protože rozběh začíná až u otáček 
4000 min-1. Vzestup od nižšího řádu k vyššímu je směrem zleva doprava.  
Z uvedených grafů významně vystupuje pouze první řád harmonické složky 
rychlosti. Je to dáno zaměřením modelu pouze na klikový mechanismus (navíc pouze 
jednoválcový), který se primárně projevuje v nižších řádech a nižších frekvencích. 
Zakroužkované oblasti znázorňují rezonanční vybuzení při otáčkách 4400 min-1, dobře 







5.3 ZHODNOCENÍ  
V předchozích dvou podkapitolách byly uvedeny dva druhy výsledků.  
Hlavním jsou soubory výstupních dat ze simulace jednoho zátěžného stavu, ze 
kterých lze číselně vyhodnotit míru vibrací případně předpoklady možné akustické 
emise celého bloku. Výsledky pro všechny kontrolní body na povrchu se zde počítají 
z jednoho časového průběhu budících účinků. 
Rozběhová zkouška poskytuje pro celkovou orientaci lepší celkový přehled o 
proporcích rozložení kmitání. V přímo získaných hodnotách mohou částečně významově 
zaniknout vyšší řády. Tyto se mohou pro akustické emise po provedení korekce 
váhovým filtrem uplatnit i přes menší velikosti rychlostí na výslednou hladinu hluku 
třeba i více než dominantní nízký řád. 
Pokud by došlo na řešení konkrétního problému obdobnou metodikou jaká je 
představena v této práci, nedovedu doporučit, na který konkrétní postup řešení se 
zaměřit. Jednoznačnou výhodou rozběhové zkoušky je, že pro zvolený bod povrchu jsme 
schopni z Campbellova diagramu určit potenciální režim významných vibrací, tj. jakých 
vibrací a při jakých frekvencích jich daný bod povrchu nabývá při libovolných otáčkách. 
Ovšem jedná se pouze o jediný bod. Zatímco pokud se provede jeden zátěžný test při 
zvolených otáčkách, tak je jím možno postihnout celé těleso a zjistit, ve které části se 
významný bod nachází. Chybí ale otáčkové rozmezí. Jako vhodný způsob řešení se pak 
jeví kombinace obou variant. Záleží na uvážení, který krok provést dříve s ohledem na 
časovou náročnost výpočtů. 
Uvažujeme-li reálnou část a její možné problematické místo, tak pravděpodobně 
zkoumaná oblast řešení bude rozměrově menší. Pak by mohlo být výhodnější pro 
několik bodů vynést kompletní Campbellův diagram a po bližším vymezení otáček 
provést několik samostatných zátěžných cyklů. Ve výsledku se vlastně jedná o provedení 
obou variant řešení, kdy je pouze výběrem omezen rozsah výpočtů. 
Dále by bylo vhodné v této kapitole uvést možné nedostatky a návrhy jak řešení 
založené na simulaci v MBS zpřesnit. Prvním faktorem, který má spíše menší vliv na 
relevantnost výsledků, je průběh tlaku ve válci. Jednoznačným přínosem by bylo jeho 
experimentální stanovení na zkušebním motoru pro celé spektrum otáček, protože by 
odpadlo málo přesné hledání relativní shody momentu motoru z termodynamického 
modelu se skutečně naměřeným na válcové zkušebně. Když experimentální výsledky 
nejsou dostupné, nezbývá nic jiného než detailně namodelovat v příslušném programu 
(např. LOTUS) pohonnou jednotku, ale i tak není zaručená věrohodnost. V tomto případě 
se jeví měření na skutečném nebo typově podobném prototypu jako stěží nahraditelné. 
Důležitou částí je nepochybně i zadání vlastností vazeb, což v našem případě 
znamená především valivá ložiska. Záměrně je v tabulce shrnující rozměry ložisek také 
jejich statická a dynamická únosnost převzatá z katalogu výrobce. Pokud by se zahrnula 
např. dynamická únosnost jako zatěžující síla válečkového ložiska do zatěžovací 







vynesení lineární aproximace do takto velkého rozsahu deformací jsou pak výsledné 
tuhosti oproti uváděným o desítky procent vyšší. Vzrůstá totiž i rozdíl mezi dvěma 
možnými proloženími grafu přímkou (aproximační přímka procházející počátkem oproti 
obecné). Ideálním východiskem by bylo definování proměnné tuhosti pomocí 
kvadratické závislosti. Při proložení všech vypočítaných zátěžných bodů ložiska 
kvadratickou funkcí vychází koeficient korelace přesně roven jedné. 
Samozřejmostí je, že při zkoumání reálné součásti musí být zpracován podrobný 
CAD model. Nesnází je jeho složitá tvorba a pak také nároky na automatizaci 
výpočetních úkonů jsou na úplně jiné úrovni, než je popisováno v této práci. Jednoduše 
řečeno, zde jsou prováděny veškeré úkony ručně od nadefinování měřícího bodů po 
zpracování velkého souboru tabulkových hodnot a praktický výpočet mobility. Tento 










Předkládaná práce shrnuje v jednom celku postup vedoucí k vyřešení vibrací 
spalovacího motoru s primárním využitím SW pro řešení dynamiky soustav těles (MBS).  
Rozvedeme-li nejdříve obecné hodnocení, tak možné metody se liší pouze ve 
způsobu zjištění kinematických veličin. Použitý přístup založený na simulaci v MBS 
s podporou MKP je do jisté míry přímočarý. Jednoduše řečeno, sestavením modelu a 
jeho řešením pro dané okrajové podmínky vznikne přímo hledaný soubor hodnot. I když 
příprava modelu je věcí náročnější a je nutné spojit několik vstupů dohromady, jde o 
uživatelsky menší náročnost oproti zpracování úplné modální analýzy v MKP.  
Z praktických výsledků je asi nejdůležitějším zjištění, že v tomto konkrétním 
modelovém případě za daných podmínek vychází válcová část bloku jako největší 
potenciální zdroj hluku při všech sledovaných frekvencích. Bylo poukázáno, že důležitou 
roli zde hraje boční síla působící mezi pístem a válcem motoru, která je přímo v interakci 
se sledovanou plochou. Dokladem je podobný průběh rozložení jedné periody této boční 
budící síly do frekvenční roviny porovnaný s obdobným spektrem pro výsledné 
normálové rychlosti vztažených bodů. Je otázkou, jestli by například vyosení pístního 
čepu v pístu, které vede ke snížení maximální hodnoty boční síly, také znamenalo menší 
výstupní míru kmitání válcového povrchu. Ve skutečném případě by jistě hrálo roli 
kapalinové chladící médium, které válcovou část obklopuje, které se zde neuvažovalo.  
Pro jednoválcový motor se potvrdil i předpokládaný závěr, že dominantní složka 
kmitání je způsobena pohybem celého motoru v rámci uložení na silentblocích. 
Charakteristickou vlastností těchto kmitů je jejich nízký řád harmonické složky, resp. 
jejich nízká frekvence. Jednoznačně patrné je to u rozběhové zkoušky, tj. z Campbellova 
diagramu. 
Zhodnocení postupu a jeho rezerv je obtížné. Vzhledem k míře zjednodušení úlohy 
by i experimentální výsledky nemusely souhlasit, přičemž měření na skutečném objektu 
je nejúčinnější ověření výsledků a potažmo celého postupu. Bylo uvedeno, jak významný 
vliv mohou mít ložiska. Jejich vlastnosti nebylo možno definovat lépe vzhledem k úrovni 
zvládnutí programu ADAMS. Vytvořené soubory zahrnující samotný model, tj. použitelné 
pro samotný výpočet na PC s nainstalovaným SW ADAMS, představují asi 200 MB dat, 
výsledky získané pro tento model zahrnují více než 1 GB dat. 
Celkový přínos práce vidím v souhrnném pojetí řešené problematiky stanovení 
vibrací a hluku, včetně všech důležitých vstupních parametrů. Ve výsledcích práce jsou 
uvedeny pouze vybrané podstatné části. Vypovídající schopnost metody se ukázala na 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
CAD  Computer aided engeneering (navrhování s podporou počítačů) 
DOF  Degree of freedom (stupeň volnosti) 
MKP  Metoda konečných prvků 
FEM  Finite element method 
MBS  Multi body system (program pro řešení dynamiky soustavy těles) 
EHD  Elastohydrodynamika 
NVH  Noise, vibration, harshness 
IGES  Initial Graphics Exchange Specification 
MNF  Modal neutral file 
FFT  Fast Fourier transformation 
   
pa [Pa] Akustický tlak 
ω [s-1] Úhlová rychlost 
t [s] Čas 
pef [Pa] Efektivní hodnota akustického tlaku 
  ̅ [W] Střední akustický výkon 
vef [m·s-1] Střední kvadratická rychlost částic 
S [m2] Plocha 
I [W·m-2] Akustická intenzita 
Li [dB] Hladina akustické intenzity 
Lp [dB] Hladina akustického tlaku 
s (t) [m] Okamžitá výchylka 
v (t) [m·s-1] Okamžitá rychlost 
a (t) [m·s-2] Okamžité zrychlení 
k [N m-1] Tuhost 
b [N m-1] Tlumení 
   
D [mm] Průměr vnějšího kroužku ložiska 
d [mm] Průměr vnitřního kroužku ložiska 
B [mm] Šířka ložiska 
de [mm] Průměr valivého elementu 
h [mm] Šířka (délka) valivého elementu 
N [-] Počet valivých elementů ložiska 
E [MPa] Modul pružnosti v tahu 
μ [-] Poissonovo číslo 
wz [m] Radiální deformace povrchu 






SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
 W [N] Celkové radiální zatížení ložiska 
ks.WILL [N m-1] Tuhost valivého elementu ložiska určená podle Williamse 
ks.STOL [N m-1] Tuhost valivého elementu ložiska určená podle Stolarskiho 
δMKP [m] Radiální deformace  
ks.MKP2D [N m-1] Tuhost valivého elementu ložiska určená podle MKP 
kCELK [N m-1] Celková radiální tuhost ložiska 
a [m] Poloviční šířka kontaktu 
pmax [Pa] Maximální kontaktní tlak 
σhertz [Pa] Maximální kontaktní tlak 
R [mm] Poloměr vnějšího kroužku ložiska 
Re [mm] Poloměr valivého elementu ložiska 
   
f [Hz] Frekvence 
n [min-1] Otáčky 
κ [-] Řád harmonické složky 
ρ [kg·m-3] Hustota 
vn [mm·s-1] Normálová rychlost 
E [-] Mobility 
Lv [dB] Hladina hluku na povrchu tělesa 
   
   
   
   
   
 
